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VLUGGER ALS DE WIND DIE VLIEGT

Vlugger als de wind die vliegt,
en de losse boomen wiegt,
gaan, mijn kind, gedachten ;
dieper als onze ooge 'n kan
peilen, in 't wijde uitgespan,
peilen, kind, gedachten ;
hooger als de sterren staan,
in de glimmende hemelbaan,
staan, mijn kind, gedachten ;
wijder als dat wijde en wak
uitgestrekte watervlak,
strekken, kind, gedachten

Guido Gezelle (1860)

voor mijn moeder, voor mijn vader
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Version abrégée

Le fonctionnement des turbines Francis en dehors du régime optimal induit sou-
vent des fluctuations périodiques de la pression et du débit-volume, liées a la vorticité
inévitable a la sortie de la roue. Au cas ou ce phénomeéne se produit & une fréquence
proche d’une fréquence propre de l'installation hydraulique, la réponse dynamique peut
empécher 'exploitation normale de la machine. Actuellement, des solutions passives sont
mises en ceuvre afin de réduire les fluctuations hydroacoustiques a un niveau acceptable.

Ce travail présente une approche novatrice a cette problématique basée sur le controle
actif. Nous avons montré qu’en excitant délibérément l'installation avec le signal in-
verse des excitations émises naturellement, les fluctuations hydroacoustiques peuvent
étre réduites de maniere spectaculaire.

Si l'utilisation du controle actif pour améliorer la stabilité de fonctionnement d’une
turbine Francis est 'application de ce travail, I’étendue est plus large. Les sujets scien-
tifiques suivants ont été abordés :

1. Modélisation d’une installation hydroélectrique

Le comportement dynamique global d’une installation est étudié a l'aide d’un
modele monodimensionnel. Une compilation d’éléments de modélisation est réécrite
dans un formalisme univoque et apporte les outils de base de la modélisation hydro-
acoustique. A partir de ces éléments, un modele dynamique d’une installation hy-
draulique et d’une source d’excitation externe est présenté. Cela permet d’expliquer
comment un systeme de controle actif basé sur une source d’excitation greffée sur
la paroi du cone du diffuseur peut réduire les fluctuations hydroacoustiques dans
une installation hydroélectrique.

2. Amélioration de la stabilité de fonctionnement par contréle actif
Les fluctuations hydrauliques associées au fonctionnement a charge partielle d’une
turbine Francis sont souvent périodiques et caractérisées par la présence d’un com-
posant spectral dominant. C’est pour cette fréquence dominante qu’on cherche a
atténuer 'amplitude souvent excessive.
Un systeme de controle actif spécifique a été congu pour une turbine Francis, com-
prenant un actionneur hydraulique et son régulateur. L’actionneur injecte un débit
pulsé a une fréquence donnée au sein du diffuseur. Il crée ainsi une contre-excitation
qui est synchronisée a l’excitation naturelle de la turbine par le régulateur. Ensuite
les parametres de fonctionnement de I'actionneur sont optimisés afin de minimiser
les fluctuations hydroacoustiques au sein de 'installation hydraulique.
Des essais sur un modele réduit de turbine Francis montrent I'efficacité de cette ap-
proche. Lors des essais, les fluctuations hydroacoustiques a la fréquence dominante
sont atténuées au niveau du bruit de fond.
Plusieurs configurations du systeme d’excitation ont été testées puis analysées sur
les aspects suivants : une analyse des fluctuations de pression dans le domaine
fréquentiel, une analyse énergétique et une analyse de la commande du systeme de



controle actif. Le bilan énergétique se révele tres intéressant : le systeme d’excita-
tion ne nécessitait qu’environ un pourcent de la puissance de la turbine Francis.

. Prédiction de la stabilité de fonctionnement d’une installation prototype

a partir d’essais sur modele réduit

L’essai d’une turbine sur un modele réduit homologue a celui de la turbine proto-
type est une étape encore indispensable de I’élaboration d’une installation hydro-
électrique. Les performances statiques peuvent étre prédites de maniere précise. Or,
il n’en va pas de méme pour la prédiction du comportement dynamique de I'installa-
tion prototype qui est encore mal maitrisée. Une méthode originale d’identification
du comportement dynamique d’une turbomachine sur modele réduit est proposée
et appliquée expérimentalement. Elle constitue également la base d’une prédiction
du comportement dynamique de I'installation prototype.

Mots-clés

CONTROLE ACTIF

STABILITE DE FONCTIONNEMENT
ACOUSTIQUE, HYDROACOUSTIQUE
COMPORTEMENT DYNAMIQUE

Abstract

A common phenomenon in Francis turbines is draft tube surge. In these fixed-bladed
machines, a strong runner outlet swirl can develop under off-design conditions. The action
of the diffuser, and in particular the draft tube elbow, on the rotating flow field induces
synchronous pressure and discharge fluctuations. These low frequency disturbances are
of special interest, because they can easily propagate throughout the whole hydraulic
System.

The dynamic response of the system to the natural excitations can inhibit the nor-
mal usage of the powerplant. If the natural excitation occurs at frequencies close to
an eigenfrequency of the hydraulic system, an important amplification of the hydraulic
fluctuations can be expected. Passive measures, such as air admission or minor design
modifications, are commonly taken as a last resort to try to reduce these phenomena.

This work explores an active control approach to alleviate the problem. It is shown
that the hydroacoustic fluctuations in a hydraulic installation can strongly be reduced
by ’injecting’ the inverse signal of the turbine’s natural excitation.

While the main theme is the application of the active control approach to improve
the operation stability of Francis turbines, the scope of this study is larger and addresses
the following scientific topics :

1. Modeling of an hydroelectric installation

The dynamic behavior of an installation is studied based on an one-dimensional
model. A compilation of the basic modeling tools was done. Using these tools, the
dynamic model of a hydraulic installation and an external hydroacoustical source
is presented. It is used to explain how the overall hydroacoustic fluctuations can
be reduced using a hydraulic exciter mounted in the wall of a draft tube’s cone.

2. Improving the operation stability by active control
The hydraulic fluctuations associated with off-design operating conditions of Fran-
cis turbines are often very periodic and characterized by the presence of a dominant
frequency component. The aim is to cancel out this component for which the am-
plitudes are often excessive.
An active control system, composed of a hydraulic exciter and its controller, has
been developed for a Francis turbine.
The exciter employs a pulsed flow injection in the draft tube to generate an anti-
excitation at a given frequency, which is then synchronized with the turbine’s
natural excitation. A self-tuning extremum control algorithm optimizes the opera-
ting parameters of the exciter to minimize the overall fluctuations in the hydraulic
installation.
Laboratory tests show the efficiency of the active control system. The amplitude
of the pressure and discharge fluctuations at the dominant frequency component
are reduced to background noise levels.

Multiple configurations of the exciter have been tested. A spectral analysis of the



pressure fluctuations is presented, the system’s energy balance has been performed
and the control algorithm of the system is analysed. The energy balance is very
encouraging : the exciter system needed only about 1 percent of the hydraulic
power of the Francis turbine.

. Prediction of the operation stability of turbines based on model tests

Laboratory tests on a scale model, homologous to the turbine, are an indispensable
step in the development of a hydroelectric powerplant. Unlike the static characte-
ristics, the dynamic behavior of a turbine installation is difficult to predict.

An original identification method of the dynamic characteristics of a model turbine
is proposed. The method is verified on a theoretical case study and experimentally
tested. It constitutes the basis of the prediction of the operation stability of the
powerplant based on model tests.

Keywords

AcTIVE CONTROL
OPERATION STABILITY
Acoustic POWER
DyYNAMIC BEHAVIOR

“Savoir que ’on sait

ce que 'on sait

et savoir que l'on ne sait pas
ce que l'on ne soit pas :
voila la véritable science.”

Confucius (551-479 av. J.-C.)

“Je ne connais pas de livre achevé,
je me connais que des livres interrompus.”

Paul-Ambroise Valéry (1871-1945)
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Chapitre 1

L’énergie hydraulique

1.1 Le contexte de la production hydroélectrique
[64, 106]

L’utilisation de la force hydraulique dans le domaine de la production d’électricité a
longtemps été majoritaire. Ce furent les avantages financiers liés au bas prix des matieres
fossiles, les hauts couts d’installation des ouvrages hydroélectriques ainsi que ’avénement
du nucléaire qui reléguerent cette source de production d’énergie au second plan apres
la seconde guerre mondiale. La crise pétroliere de 1973 ainsi que 1'hostilité croissante du
public envers les centrales thermiques et nucléaires ont petit a petit influencé le contexte
de la production électrique.

Compte tenu des évolutions prévisibles, la consommation mondiale d’énergie devrait
tripler d’ici & la seconde moitié de ce siecle. Comment relever un tel défi ? De fait, nous
disposons de trois sources pour couvrir ces besoins futurs : les combustibles fossiles, la
force nucléaire et les agents renouvelables. Les parts prises par chacune d’elles dépendront
de leurs réserves respectives, mais aussi de leurs cotts et des limites imposées par la
protection de ’environnement.

Les réserves en combustibles fossiles sont largement suffisantes pour le siecle a venir,
mais le recours massif aux énergies traditionnelles conduit a rejeter dans ’atmosphere
des quantités énormes de dioxyde de carbone, pouvant entrainer des changements cli-
matiques majeurs avec des conséquences néfastes sur ’hydrologie (et par conséquent sur
I’alimentation en eau et sur l’agriculture) et sur le niveau des mers.

Quant & D’énergie nucléaire, malgré ses avantages considérables (pas de pollution
atmosphérique, extraordinaire densité énergétique du combustible), elle souffre de sa
mauvaise image. La voie actuelle adoptée par plusieurs pays industrialisés vise a réduire
sa part dans la production d’énergie.

Qu’en est-il des sources renouvelables 7 Les potentiels solaire et éolien sont considérables
et beaucoup fondent leurs espoirs sur eux. Malgré un effort de développement gigan-
tesque, leur part restera encore modeste pour les années a venir. La force hydraulique, sur
le plan quantitatif, n’est guere mieux lotie. La production mondiale atteint aujourd’hui
2500 térawattheures par an, représentant 6% de son potentiel théorique qui est de 40 000
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4 Chapitre 1. L’énergie hydraulique

térawattheures par an. Bien que le potentiel hydroélectrique soit tres loin d’étre exploité,
en particulier dans les pays semi- ou non industrialisés et en voie de développement, la
totalité des aménagements économiquement faisables (8900 térawattheures par an) ne
représentera que 3% des besoins en énergie primaire d’ici 2050 (tableau 1.1).

Production | Potentiel | Exploitén | Non exploité

TWh/an | TWh/an % %
Europe 518,4 800 64,8 35,2
Amérique du Nord 667,7 1’100 60,7 39,3
Amérique du Sud 437 2’300 19 81
Afrique 68 1’000 6,8 93,2
Asie 705,6 3’600 19,6 80,4
Australie 41,6 105 39,6 60,4
Total 2’438 8’905 27,3 72,7

TAB. 1.1 — Potentiel de production d’énergie d’origine hydroélectrique (Hydropower €
Dams, World Atlas, 1997)

De ce fait, cette énergie n’est pas réellement en concurrence avec les agents fossiles ou
nucléaires. Mais son intérét réside dans la multiciplicité de ses avantages qui sont décrits
dans la section §1.2, tout particulierement en matiere de protection de I’environnement.

1.2 Les atouts de la production hydroélectrique

e (C’est la plus importante et la plus économique des énergies renouvelables. Elle
est exploitable de fagon compétitive dans une économie de marché. Elle offre une
densité de puissance élevée (kilowatt par kilogramme d’installation), un trés bon
rendement de transformation et un excellent facteur de rendement (nombre de
kilowattheures produits pendant la durée de vie en comparaison de I’énergie investie
dans la construction de I'installation).

e Elle est favorable a la protection de I’environnement, car elle ne produit pas de gaz
a effet de serre, susceptibles de provoquer de profonds changements climatiques.

e La technologie actuelle repose sur un siecle de développement continu. Elle peut
étre mise en ceuvre sans probléme dans I'ensemble des pays en voie de développe-
ment et d’industrialisation.

e Le cout du kilowattheure ne dépend pas, comme pour les énergies fossiles, des prix
des combustibles, soumis aux fluctuations du marché mondial. L’hydroélectricité
est donc un facteur d’indépendance énergétique pour le pays qui I'exploite.

e Un ouvrage hydraulique permet souvent d’exercer des fonctions multiples : pro-
duction d’énergie, irrigation des cultures, réserve d’eau potable et industrielle. 11
offre encore une protection contre les inondations.

Ce secteur de production ne peut donc pas étre mis au second plan en maticre de

développement. Les recherches dans le domaine de l'optimisation des composants hydro-
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électriques se multiplient autant dans le domaine expérimental ou numérique que dans
la gestion des ressources ou de la régulation.

1.3 La réhabilitation

L’industrie hydroélectrique connait un regain d’activité du a la nécessité de doper les
installations vieillissantes [61]. La réhabilitation de centrale constitue actuellement, avec
la mini-hydraulique, le pole principal de développement de nouvelles réalisations dans le
domaine des turbines Francis.

La production d’énergie additionnelle résultant de I’accroissement de la puissance
d’anciens ouvrages s’avere particulierement rentable [62]. D’autant plus que les centrales
et de nombreux équipements électromécaniques sont largement amortis. Les avantages
que constitue la réhabilitation d’une centrale existante sont multiples.

e Elle permet 'augmentation de la puissance et du rendement général de 'installation

en disposant de matériel plus performant.

e Elle diminue les cotts élevés d’entretien ainsi que le manque a gagner consécutif
aux arréts plus fréquents des vieilles machines devenues pour la plupart obsoletes et
dont la plage de fonctionnement est souvent mal adaptée aux nouvelles conditions
de production.

e Elle permet enfin une plus grande disponibilité des centrales au niveau de leur
gestion globale simultanée sur un bassin ou une vallée donnée.

Outre la rénovation des ouvrages civils dont la géométrie ne peut étre que faible-
ment modifiée sans entrainer de trop grands cotts de réalisation, c’est sur le groupe
électromécanique que s’effectue P'essentiel du travail de réhabilitation. L’augmentation
de puissance est possible en augmentant le débit traversant l'installation. Ce point est
particulierement intéressant pour les centrales de pointe.

1.4 Axes de développement

L’augmentation continue de la densité de puissance n’est pas limitée aux ouvrages
de réhabilitation. Il en va de méme pour les nouvelles installations, grace a des progres
technologiques dans différents domaines.

e La disponibilité de moyens de calcul toujours plus performants permet d’aborder
des calculs d’écoulement inimaginables voici quelques années encore. La possibi-
lité d’optimiser par le calcul les géométries ouvre ainsi la voie a la conception de
machines plus efficaces dans des plages de fonctionnement toujours plus étendues.

e Les progres de la métallurgie repoussent les frontieres du réalisable. Des alliages
plus résistants, plus homogenes rendent possible la construction de turbines fonc-
tionnant a des niveaux d’énergie plus élevés. D’autres alliages résistant a 1’érosion
permettent d’accroitre la puissance spécifique des turbines sans les exposer a la
destruction par la cavitation.
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6 Chapitre 1. L’énergie hydraulique

e Avec les développements du réglage automatique, la commande a distance des
unités de production crée les conditions pour une gestion plus rationnelle des res-
sources en énergie a ’échelle continentale.

Cependant, I’augmentation de la densité de puissance rend également le fonctionnement
de l'installation plus susceptible d’éventuels problemes de stabilité. C’est justement la
problématique liée au comportement dynamique des installations hydroélectriques qui
forme le cadre de la présente étude.

EPFL-IMHEF-LMH

Chapitre 2

Description du travail

2.1 La problématique

Les machines hydrauliques de production d’énergie sont des machines congues a
I'unité. Elles sont dimensionnées pour le site dans lequel elles seront installées et pour
des conditions de fonctionnement définies dans un programme de production. Ces ma-
chines sont testées sur modele réduit pour en garantir des avant la construction les
performances et leur comportement en stabilité et en cavitation dans une large plage de
fonctionnement.

La stabilité de fonctionnement des installations est en général satisfaisante pour les
conditions de fonctionnement nominales. Or, en dehors du régime nominal, certaines
machines a aubage fixe, telles que les turbines Francis, induisent souvent des instabilités
dynamiques liées a la vorticité inévitable en sortie de roue. Les exigences de la technique
actuelle font construire des machines toujours plus poussées, donc plus exposées a ces
régimes perturbés. Selon le tracé hydraulique particulier de la turbine, selon la dyna-
mique des ouvrages d’adduction, de restitution ou de couplage électrique, et selon les
conditions d’exploitation de I'installation, ces excitations peuvent étre a peine sensibles,
supportables, génantes, ou voire inacceptables.

La recherche en ce domaine [32] est surtout dirigée vers la prédiction et la prévention
des instabilités hydrauliques. La prédiction de I'instabilité est un probléme extrémement
ardu et les problemes éventuels ne sont constatés qu’a la mise en service de 'installation
industrielle. Pour des raisons de sécurité, I’exploitation doit alors étre limitée a une partie
seulement du domaine initialement prévu. On arrive parfois & maitriser I'instabilité au
moyen d’artifices palliatifs [38], mais dans tous les cas, les retards dans la mise en exploi-
tation normale et les éventuelles pertes de rendement causent un préjudice considérable
a 'exploitant comme au constructeur.
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8 Chapitre 2. Description du travail

2.2 Motivation de I’étude

2.2.1 Généralités

La préoccupation du comportement dynamique sur une plage de régimes de fonction-
nement étendue devient de plus en plus importante.
e Les machines sont plus exposées a des comportements dynamiques non satisfai-
sants :
— les puissances spécifiques augmentent pour les nouvelles machines. Cette ten-

dance est encore plus marquée dans le cas d’une machine destinée a une réhabilitation ;

— sur les grandes machines modernes, les fréquences d’excitation sont souvent tres
proches des fréquences propres de conduites forcées et d’autres éléments de I'ins-
tallation, y compris celles des machines électriques.

e Les machines sont de plus en plus exploitées a distance et en fonctionnement au-
tomatique : toute instabilité peut entrainer des problemes lors de I’exploitation.

e Les centrales étant interconnectées via un réseau électrique fortement ramifié, des
contraintes d’utilisation imposent de plus en plus une production flexible. Les tur-
bines hydrauliques offrent cette flexibilité dans la mesure ou leur point de fonction-
nement peut étre adapté rapidement.

Etant donné que le phénomene d’excitation est inévitable, diminuer ses conséquences

indésirables apporte une solution.

2.2.2 Postulat

A T’heure actuelle, lorsqu’'un probléme de stabilité se manifeste dans une installation
hydroélectrique malgré les efforts de prédiction, on a recours a des solutions que 'on
peut qualifier de passives. Si le succes d’intervention n’est pas garanti a I’avance, en
revanche, en cas de succes, les résultats sont souvent convaincants. Or, ces méthodes
ne sont pas toujours bien comprises : leur mise en ceuvre se résume généralement a
appliquer itérativement une légere modification et a en observer les résultats jusqu’a ce
que un fonctionnement acceptable soit obtenu.

Ces constations nous amenent & la formulation du postulat central de ce travail.

Postulat. Les fluctuations de pression et de débit-volume, caractéristiques pour le fonc-
tionnement a charge partielle d’une turbine Francis, peuvent étre réduites a un niveau
acceptable par Uexploitation du concept de contréle actif.

2.2.3 Démarche

L’idée principale est d’atténuer 'excitation émise naturellement par la turbine, en
lui superposant une contre-excitation de méme nature mais opposée. L’objectif est de
minimiser le niveau global des fluctuations hydrauliques, électriques et/ou mécaniques.

Pour réaliser cet objectif, la démarche suivante est proposée :
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1. Un modeéle dynamique d’une installation hydroélectrique et d'une source acoustique
externe est ébauché. Ce modele doit permettre de comprendre le role de I'excitation
de charge partielle induite par la turbine, ainsi que ’action de I'excitation externe,
sur le comportement dynamique de 'installation.

2. Les caractéristiques de l'excitation externe dépendent de I’actionneur utilisé. La
conception d'un tel systeme comprend :

(a) I'établissement de criteéres qui doivent conduire & la mise au point d’un ac-
tionneur adapté au contexte des machines hydrauliques,

(b) un systéme de controle-commande pour piloter actionneur.

3. Une fois le systeme d’excitation mis au point, son application a un modele réduit
de turbine Francis permet d’analyser tous les aspects relatifs a ’amélioration de
la stabilité de fonctionnement d’une turbine basée sur le controle actif.

4. L’application de I'approche au niveau d’une centrale prototype nécessite 1’éta-
blissement d’'une démarche de dimensionnement. Elle évoque également la problé-
matique de la prédiction de la stabilité d’une turbine prototype a partir des ca-
ractéristiques dynamiques mesurées sur modele réduit.

2.3 Plan de rédaction

Ce travail de these se situe au croisement de trois branches techniques : les ma-
chines hydrauliques, ’acoustique et I’automatique. Des lecteurs, venant d’horizons divers,
doivent pouvoir suivre les développements dans des domaines qui ne sont pas forcément
les leurs.

Dans cette optique, ce rapport essaie d’apporter uniquement les éléments qui sont en
rapport direct avec la problématique traitée dans ce travail, en utilisant un formalisme
univoque. Ce mémoire de these est devenu un document relativement volumineux en
raison de son aspect multidisciplinaire.

Une présentation de ’organisation rédactionnelle résume les développements princi-
paux au début de chaque partie. Ceci devrait permettre au lecteur de parcourir certains
chapitres plus ou moins vite, sans perdre le file rouge du document.

Partie I

Cette partie définit le cadre technique de 1’étude.

La turbine Francis est présentée, puis les aspects de sa conception et de son fonction-
nement sont évoqués dans le chapitre 3. Au chapitre 4, la problématique relative a
la stabilité de fonctionnement est présentée plus en détail. On y trouve une description
qualitative des mécanismes d’excitation dynamique et leurs conséquences sur le fonc-
tionnement de la turbine. Le chapitre 5 survole la panoplie des solutions passives qui
sont actuellement utilisées pour remédier a un éventuel probleme de stabilité dans une
installation hydraulique.
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Partie II

Cette partie consiste en la description des bases théoriques, portant sur la modé-
lisation de la dynamique d’installations hydrauliques.

Apres un bref rappel de quelques définitions au chapitre 6, les équations fondamen-
tales sont présentées dans le chapitre 7. Elles sont a la base des modeles dynamiques,
permettant d’analyser les régimes d’oscillations établis dans des installations hydrau-
liques. Le chapitre 8 comprend I’étude de la propagation d’ondes dans un systéme
continu monodimensionnel. Dans certaines conditions, un systéme dynamique peut étre
modélisé par un réseau de composants discrets, comme décrit dans le chapitre 9.
Dans ces deux chapitres, les notions principales nécessaires a la compréhension des
développements ultérieurs sont exposées.

En utilisant ces outils de travail, la modélisation de différents composants d’une instal-
lation hydroélectrique est développée dans le chapitre 10. On y trouve une compilation
de I'état de l'art actuel ainsi que des éléments originaux. Finalement, dans le chapitre
11, une source acoustique externe est introduite dans le modele de 'installation, afin de
mettre en évidence le principe du controle actif de la stabilité de fonctionnement.

Partie II1

Les fondements théoriques étant établis, un systéme d’excitation externe est mis au
point dans la troisieme partie. Le controle actif est appliqué sur un modele réduit de
turbine.

Tout d’abord, un actionneur adéquat est indispensable pour pouvoir exciter 'in-
stallation hydraulique. A partir de critéres acoustique, énergétique, mécanique et au-
tomatique, le choix d’un actionneur & vanne rotative est motivé chapitre 12. Le type
d’actionneur joue un role prépondérant dans le choix du régulateur qui le pilote. En effet,
les caractéristiques de la commande en dépendent directement, comme précisé dans le
chapitre 13. En 'occurrence, l'implantation du régulateur se décompose globalement
en deux taches : la synchronisation de ’actionneur au phénomene physique (chapitre
14) et 'optimisation de certains parameétres pour atténuer correctement les fluctuations
hydroacoustiques (chapitre 15). Dans chacun de ces chapitres, le développement du
régulateur est exposé et ensuite illustré avec des résultats obtenus sur stand d’essai.

Une fois le systeme de controle actif mis au point, il est testé lors d’une campagne
d’essais sur une des plates-formes d’essais du Laboratoire de Machines Hydrauliques. Le
chapitre 16 décrit les différents essais effectués et analyse les informations que I’'on peut
en tirer. A partir de 'expérience acquise lors de cette campagne, des propositions en vue
de 'amélioration du systeéme sont formulées dans le chapitre 17.

Partie IV

Dans la partie précédente, la faisabilité de ’approche est démontrée sur une installa-
tion de laboratoire. Cette partie porte sur I’application et le dimensionnement du systeme
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de controle actif a une centrale hydroélectrique.L’intérét scientifique de cette partie n’est
pas tant lié au dimensionnement du systeme actif proprement dit, qu’a 'identification
de la source d’excitation associée au fonctionnement de la turbine en dehors du point de
meilleur rendement.

La transposition des informations obtenues lors d’essais sur modele réduit a la ma-
chine prototype, afin de prédire sa stabilité de fonctionnement, est un domaine actif de
recherche depuis quelques années. Le chapitre 18 reprend la démarche actuelle sous la
loupe : elle ne donne pas acces aux parametres dont nous avons besoin dans le cadre
du dimensionnement. Afin de résoudre cela, une approche originale de caractérisation
du comportement dynamique d’une turbine Francis est proposée dans le chapitre 19.
Cette méthode constitue également la base pour la transposition de grandeurs dyna-
miques entre deux installations hydroélectriques et pour la prédiction du comportement
dynamique. Finalement, le chapitre 20 détaille la démarche de dimensionnement du
systeme de controle actif.

Synthése et conclusion

Cette derniere partie est la conclusion générale du travail. Le chapitre 21 synthétise
les différents aspects étudiés. Des perspectives pour de futurs travaux de recherche sont
également abordées.
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Chapitre 2. Description du travail
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Chapitre 3

La turbine Francis

3.1 Importance technique de la turbine Francis

La recherche de solutions techniquement stires et économiquement viables pour 1’ex-
ploitation des sites hydrauliques a imposé au fil des ans un petit nombre de types de
turbines [90]. Chacun de ces types a un domaine d’application privilégié. Sans parler de
la mini-hydraulique dont les critéeres de choix reposent sur d’autres bases, on distingue
trois familles de turbines pour la production hydroélectrique industrielle.
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F1G. 3.1 — Principaux types de turbines hydrauliques et domaines d’application [92]

e La turbine Pelton s’impose généralement pour les énergies massiques supérieures
24000 J/kg (400 mWG).
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16 Chapitre 3. La turbine Francis

e La turbine Kaplan et ses variantes (turbines hélices et bulbes) offrent souvent la
meilleure solution pour les énergies hydrauliques massiques inférieures a 300 J/kg
(30 mWG).

e Entre ces deux limites, on trouve le domaine d’application privilégié de la turbine
Francis. Dans des applications spéciales, on voit méme ces turbines concurrencer
les autres types.

Les machines Francis sont des machines compactes, robustes et particulierement adaptées
aux moyennes chutes. Elles réalisent la transformation d’énergie hydraulique en énergie
mécanique avec un rendement élevé dans une plage de fonctionnement étendue.

3.2 Eléments de construction

La turbine Francis, dans sa forme moderne, est composée des éléments suivants [42].

F1a. 3.2 — Turbine Francis [44]

1. Une bache spirale recoit I'eau sous pression de la conduite forcée et la distribue
vers l'intérieur de I'anneau qu’elle forme. Sa tenue mécanique est assurée par un
cercle d’entretoises profilées.

2. Le distributeur est placé au milieu de 'anneau de la bache spirale. Ses vingt a
trente aubes orientables, placées dans le prolongement des entretoises, permettent
d’ajuster le débit-volume turbiné.

3. Une roue a admission radiale centripete, a sortie axiale forme le cocur de la tur-
bine. C’est la seule piece tournante. Elle compte dix a vingt aubes non orientables,
de géométrie tridimensionnelle non développable. Les aubes de la roue regoivent
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I’écoulement en rotation a la sortie du distributeur et le dévient pour ne lui lais-
ser qu’une rotation minime. Le moment cinétique ainsi absorbé produit le couple
transmis a ’arbre de la turbine.

4. Le diffuseur recoit I’'eau a la sortie de la roue et la conduit a la sortie de la turbine.
Comme son nom l'indique, il permet d’abaisser la pression en sortie de roue, sous
Peffet du dénoyage éventuel de la machine et grace a une augmentation progressive
de sa section de passage.

Des pompes sont construites selon le méme schéma. L’écoulement dans la roue est
alors centrifugé. On trouve enfin des pompes-turbines réversibles, qui assument 1'une ou
lautre des fonctions selon leur sens de rotation.

3.3 Parameétres de fonctionnement [37]

3.3.1 Parameétres dimensionnels

Les conditions d’écoulement dans une turbine Francis de géométrie donnée sont
entierement déterminées par I’énergie hydraulique massique absorbée E| le débit-volume
Q et la vitesse angulaire w. Comme les turbines hydrauliques entrainent généralement
des alternateurs couplés sur un réseau de distribution électrique, la vitesse angulaire ne
varie pas. On représente donc la caractéristique de fonctionnement de la machine dans
un diagramme E — () a vitesse constante. Des courbes indiquent E' en fonction de ) pour
différents angles d’ouverture v des aubes directrices. L’efficacité de la transformation de
puissance hydraulique en puissance mécanique est reportée sous forme de courbes d’égal
rendement 7, et vaut a la caractéristique le nom de colline de rendement.

3.3.2 Coefficients adimensionnels

Les coefficients adimensionnels d’énergie ¥ et de débit-volume ¢ permettent de qua-
lifier le fonctionnement de turbines géométriquement semblables, mais de dimensions et
vitesses de rotation différentes :

2F Q

B2 et Y=o (1] (3.1)

Te

Yie =

ou Rj., rayon de la roue a I'attache de 'aréte basse pression de l'aube sur la couronne
extérieure, est la dimension de référence de la turbine. La colline de rendement adi-
mensionnelle 1(, @) avec les courbes 1(7, ¢) est semblable a la colline dimensionnelle
n(E, Q) avec les courbes E(v, Q) & Rj. et w constants (figure 3.3).

Les liquides réels different du liquide idéal, principalement par la viscosité et la pres-
sion de vapeur saturante. L’influence de la viscosité se manifeste par de légeres variations
du rendement 7 selon les dimensions de la machine et I’énergie hydraulique massique qui
lui est fournie. Si la pression dans la turbine atteint localement la pression de vapeur
saturante, la cavitation peut affecter de maniere importante la distribution de vitesses,
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0.6 0.8 10 12 14

Fi1G. 3.3 — Colline de rendement d’une turbine Francis

le rendement et méme apporter des distorsions a la caractéristique (7, »). Le nombre
de Thoma o est une formulation adimensionnelle de ’énergie d’aspiration qui qualifie le
comportement en cavitation des turbines :

NPSE
o= [1] (32)

La vitesse spécifique v est un parametre de fonctionnement adimensionnel particulier :

v= s = 25) 1] (3.3)

A0

| o=

N
o

C’est une combinaison des coefficients d’énergie et de débit qui fait disparaitre la dimen-
sion de référence. Des turbines de tracé hydraulique différent, de dimensions éventuel-
lement différentes mais fonctionnant aux mémes conditions hydrauliques peuvent étre
comparées grace a la vitesse spécifique v. Par extension, la vitesse spécifique évaluée au
point de fonctionnement optimal (rendement maximum) ou nominal donne une classifi-
cation de la turbine.

o
uyM[u |

0.30

045

0,65

F1G. 3.4 — Roues de turbines Francis de différentes vitesses spécifiques [37]

La vitesse spécifique d’une turbine Francis est généralement comprise entre 0.15 et
0.70. Les tracés les plus favorables sont obtenus vers v & 0.35. On parle de turbines
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lentes si v < 0.35, de turbines rapides pour v > 0.60 et de turbine a vitesse spécifique
moyenne entre les deux. Ces qualifications ne portent pas directement sur la vitesse de
rotation.

La vitesse spécifique v, comprise comme un facteur de forme, est un critere de classifi-
cation des tracés de machines. Une turbine de faible vitesse spécifique, dont les exécutions
de grande puissance sont le plus souvent rencontrées pour I’équipement des hautes chutes,
aura un aubage plutot radial. Les turbines de grande vitesse spécifique, plus courantes
pour I'équipement des basses chutes, auront leurs aubes placées en diagonale dans le
coude du canal de roue.

3.4 Ecoulement dans une turbine Francis [37, 42]

1l y a deux décompositions courantes des vitesses d’écoulement, présentées dans les

figures 3.5 et 3.6. La premiere, plus expérimentale, donne les trois composantes ortho-
gonales du vecteur de vitesse dans un référentiel cylindrique fixé par la roue : C, est
la composante axiale, C, la composante radiale et C,, la composante périphérique de la
vitesse d’écoulement.
La seconde, qui permet de raisonner plus facilement sur I'interaction entre le fluide en
mouvement et les aubes fixes ou en rotation, décompose le vecteur vitesse dans un plan
normal au plan méridien et tangeant a la ligne de courant méridienne au point considéré :
C,, vitesse débitante, dans le plan méridien et C,, dans la direction perpendiculaire. C,,
composante périphérique de la vitesse d’écoulement, est ainsi directement comparable a
U, vitesse périphérique de la roue au rayon du point considéré. La vitesse relative du
fluide par rapport a I’aube de roue est W =0C-U. Les angles d’écoulement « et d’aubage
[, que forment la vitesse absolue C et la vitesse relative W avec la vitesse périphérique
U sont directement lisibles sur ce triangle de vitesses.

Le théoréme du moment moteur, démontré par Euler, établit un lien entre I’énergie
hydraulique massique transférée par le fluide a aubage et les vitesses aux limites de
l’aubage :

E,=UCu— Uy Cui [J ) kgil] (34)

Un raisonnement qualitatif global peut s’appuyer sur un triangle de vitesses qu’on
estime représentatif de tout ’écoulement en sortie de roue au régime de tracé (figure
3.6). Pour fixer les idées, disons que la composante circonférencielle C,; de la vitesse
d’écoulement est nulle au régime optimal, afin de minimiser les pertes par vitesse restante.
Si le débit-volume augmente, toutes autres choses égales, et si le fluide quitte I’aubage
tangentiellement & son squelette, la croissance de la vitesse méridienne C,, ne peut se faire
que par ouverture de I’'angle d’écoulement «, avec apparition d'une vitesse C,1 négative. Si
en revanche le débit-volume est réduit, C,, plus petite impose C,; positive. Les variations
de régime de fonctionnement de la charge partielle & la forte charge feront donc apparaitre
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20 Chapitre 3. La turbine Francis

Cr

Fic. 3.5 — Vitesses d’écoulement : décomposition cylindrique et triangles de
vitesse a l'entrée et a la sortie d’'une aube de turbine Francis

une inversion du sens de rotation de ’écoulement a la sortie de la roue, avec une plage
de rotation minime autour du régime pour lequel la roue est principalement congue.

Cuy Cuy Cuy
—— U-1 — U»1 —— U-1
W, W, W,
a. ! b. * c. !

Fic. 3.6 — Triangles de vitesses a la sortie d’une roue de turbine Francis a
différents régimes :  a. charge partielle, rotation résiduelle dans le méme sens
que la roue  b. régime optimal, rotation résiduelle minime c. forte charge,
rotation résiduelle opposée a celle de la roue
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Chapitre 4

Stabilité de fonctionnement

4.1 Introduction

Pour répondre constamment a la demande en énergie électrique, les exigences de
réglage de puissance obligent les exploitants a utiliser leurs machines non seulement pres
du point nominal mais également a faible et a forte charge.

Le fonctionnement des turbines Francis hors de leur régime optimal génére souvent
des perturbations hydrauliques (§4.3). Dans certains cas, ces perturbations peuvent in-
duire des oscillations excessives de grandeurs électriques, hydrauliques ou mécaniques
et empécher I'exploitation normale de l'installation. La fatigue mécanique est un autre
inconvénient de ces perturbations.

Dans le passé, une panoplie de travaux a été entreprise afin de mieux maitriser ces
conséquences indésirables. La recherche en ce domaine s’est surtout dirigée vers :

e la prévention, par optimisation des tracés de roues et de diffuseurs minimisant les
excitations,
des techniques de correction, mises en ceuvre quand le fonctionnement d’une turbine
s’avere instable & sa mise en service [38],

e la prédiction de la stabilité de fonctionnement d’une turbine prototype a partir
d’essais sur modele réduit [50],

les calculs numériques d’écoulement en 2D ou 3D, basés sur les méthodes d’éléments
finis ou volumes finis, résolvant les équations de type Euler ou Navier-Stokes,

la modélisation de la dynamique de I'installation hydraulique ou de ses sous-syste-
mes.

Des études innovatrices (§5.3) ont aussi été entreprises sur le contréle de stabilité au
moyen de résonateurs ou d’adaptateurs d’impédance asservis [1, 33].

4.2 Stabilité

Un systeme est stable si les grandeurs qui le caractérisent restent constantes en 1’ab-
sence de perturbation et si elles reviennent a ’état d’équilibre apres application d’une
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perturbation passagere ou & un nouvel état d’équilibre apres une modification durable
d’un ou plusieurs de ses parameétres (définition de James [93]).

Un systeme sollicité sans cesse est stable si sa réponse a des perturbations inévitables
reste en dega de limites définies par la sécurité d’exploitation (extension de la définition
de Lyapunov [93]) : c’est la stabilité de fonctionnement. On parle également de compor-
tement du systéme en régime d’oscillations établi.

La stabilité est parfois mise en défaut dans des installations de turbines Francis.
Différents types d’excitation peuvent étre a la base d’un fonctionnement instable de la
machine :

e les excitations induites par un écoulement en rotation dans le diffuseur

e différents types d’excitation sont liés a l’existence d’une phase gazeuse :

— la torche (vortex cavitant) au sein du diffuseur;
— la cavitation d’aubage ;

— l'injection ou aspiration d’air;

— un fluide de nature diphasique;

e les problemes d’instabilités liés aux courbes caractéristiques des machines hydrau-

liques;;

e les vibrations dues aux ezcitations internes, par exemple 'interaction entre les

aubages du rotor et du stator.

Les vibrations peuvent également étre classées en fonction de leurs fréquences ca-
ractéristiques (tableau 4.1).

Phénomeéne vibratoire Fréquence Exemple

oscillations de masses, en rela- _3 1 probléme type des chambres
. . . 107°—10""Hz | o, ..

tion avec une surface libre d’équilibre

phénomenes hydrauliques liés a fluctuations de pression,

une propagation d’onde dans les | 107! —30Hz | débit-volume, puissance
conduites et systemes

vibrations transversales a vibrations mécaniques
lintérieur des canaux hydrau- 10 — 10° Hz d’arbres, d’aubes, de
liques et vibrations mécaniques plaques, de conduites
bruits de cavitation 3 " cavitation, sillages de von
10° — 10* Hz
Karman

TaB. 4.1 - Classification des phénomenes vibratoires en fonction de leur fréquence

Dans le cadre de cette étude, nous nous intéressons aux régimes d’oscillations établis
de la pression et du débit-volume a basses fréquences. Ils sont liés a I’écoulement en
rotation en sortie de roue d’une turbine Francis, typique pour le fonctionnement a faible
ou a forte charge de la machine. Dans les paragraphes suivants, ce type d’instabilité est
exploré un peu plus en détail.

EPFL-IMHEF-LMH

4.3. Meécanismes d’excitation 23

4.3 Meécanismes d’excitation

4.3.1 Ecoulement en rotation dans le diffuseur

Le champ de vitesses a l'entrée du diffuseur est loin d’étre axial hors du régime
optimal d’une turbine Francis : I’écoulement possede des composantes circonférencielles
importantes (§3.4).

Dans le cas de la charge partielle, ce phénomene déclenche souvent un mouvement
de précession d'un tourbillon, généralement de forme hélicoidale (figure 4.3). Le sens de
rotation du tourbillon est opposé au mouvement de précession. Pour les fortes charges,
ce tourbillon est souvent rectiligne et centré au sein du diffuseur. Il tourne dans le méme
sens que la précession. Lorsque la pression au sein du tourbillon descend en dessous de
la pression de vapeur saturante, une torche devient visible (figure 4.1).

Fic. 4.1 — Torches de cavitation au sein du diffuseur :  a. charge partielle b. forte
charge

La figure 4.2 montre un exemple de champ de vitesse axial, obtenu par moyennes de
phase a la fréquence de précession. En d’autres mots, c’est le champ de vitesse moyenne,
tournant & la fréquence de précession a 'entrée du diffuseur [5]. Sur la figure de gauche,
le plan vert représente la vitesse moyenne dans la section. Le plan de couleur violette
indique la vitesse zéro. Le débit passe principalement par une section circulaire en dehors
du tourbillon. Au cceur du tourbillon, on retrouve une zone de faible débit et méme
d’écoulement inversé.

Il va de soi que le champ de pression non stationnaire résultant du mouvement de
précession dans le cone du diffuseur est également complexe.

EPFL-IMHEF-LMH



24 Chapitre 4. Stabilité de fonctionnement

Vitesse débitante [m/s]

-200 -200 -200 -150 -100 -50 0 50 100 150 200

F1aG. 4.3 — Vue des lignes de courant et du champ de vitesses en sortie du diffuseur & un
instant donné [Mauri, LMH-EPFL]
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4.3.2 Interaction avec le diffuseur

L’action du diffuseur sur I’écoulement en rotation induit des oscillations de pression
et de débit-volume dans 'installation. Macroscopiquement, on peut séparer 1’oscillation
observée dans une section du cone en (figure 4.4) :

e un champ tournant, associé¢ au mouvement de précession du tourbillon,

e un champ synchrone ou pulsant : un champ uniforme dans la section qui oscille

suivant I’axe du cone.
La fréquence de précession est souvent de 'ordre de 0.25 — 0.3 n, ou n est la vitesse de
rotation de la roue.

F1G. 4.4 — Champ de pression tournant et champ de pression synchrone [56]

Dans le cas d’un diffuseur cylindrique et rectiligne, cette situation impliquerait uni-
quement un champ tournant de la pression [79, 74]. Par contre, le diffuseur d’une turbine
Francis est le plus souvent divergent et coudé. Les forces exercées par le canal hydrau-
lique sur I’écoulement en rotation sont a la base des oscillations synchrones. Différents
mécanismes peuvent étre mis en évidence (la liste n’est pas exhaustive) :

e Considérons une période du mouvement de précession du tourbillon dans le diffu-
seur. En fonction de la position angulaire du tourbillon, le champ de pression et
de vitesse, et donc également le débit-volume instantané, a la sortie du coude varie
en fonction de la position angulaire du tourbillon (figure 4.5).

e Le tourbillon interagit avec les écoulements secondaires générés par le coude (figure
4.3). Les sens de rotation du tourbillon et des écoulements secondaires sont les
meémes dans une moitié de la section du diffuseur et opposés dans 'autre moitié.

e En plus de ces interactions locales, la performance du diffuseur en terme de récupé-
ration d’énergie cinétique devient également périodique.

4.3.3 Conséquences

Ces oscillations hydrauliques a basse fréquence se propagent a ’ensemble du systeme
d’adduction et aux parties tournantes de la machine électrique. Elles dépendent du tracé
de la machine, des conditions de fonctionnement, ainsi que de la réponse dynamique
du systeme hydraulique, mécanique ou électrique. Elles peuvent étres associées a des
oscillations de grandeurs électromécaniques telles que :

1. vibrations de la structure mécanique
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F1a. 4.5 — Interaction du champ de vitesse tournant avec le diffuseur [28]

. la vitesse de rotation n
. le couple
. la puissance électrique

. la poussée radiale et axiale sur la roue et les paliers

DD U = W N

. le régulateur

Dans le cas ou la fréquence de cette excitation naturelle de la turbine coincide avec
celle d’'un mode vibratoire propre (ondes longitudinales) de l'installation, la réponse
dynamique peut mettre en défaut ’exploitation normale de la centrale.
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Chapitre 5

Mesures correctives

5.1 Généralités

Quand le fonctionnement d’une turbine se révele instable a sa mise en service et
empéche une exploitation normale, des mesures correctives sont mises en ceuvre afin de
réduire les oscillations a un niveau acceptable, tout en essayant de limiter les pertes de
rendement, la cavitation,. ..

Diverses solutions ont été essayées avec des résultats variables selon I'installation,
cependant aucune n’est la panacée. H. Grein en fait une revue détaillée : les avantages
et les inconvénients des diverses solutions essayées sont analysés [38].

5.2 Mesures statiques

5.2.1 Admission d’air

L’aération de ’écoulement dans la turbine tient une bonne place dans la panoplie des
procédés palliatifs. De nombreux auteurs ont commenté les possibilités d’injection d’air
comprimé a l’entrée de la roue ou en paroi du diffuseur, ou encore d’aspiration naturelle
d’air a pression atmosphérique par 'ogive de roue ou par un montage dans le cone du
diffuseur [38, 41, 85, 91, 109].

S’il est a peu pres admis que 'admission d’air réduit généralement les chocs et le
bruit de fonctionnement, I'influence de I'aération sur la stabilité de fonctionnement est
en fait assez mal connue. Dans certains cas, a charge partielle comme a forte charge,
I’admission d’air réduit spectaculairement I'amplitude des oscillations; dans de rares
cas, elle a plutot tendance a aggraver U'instabilité.

5.2.2 Structures a l’intérieur du diffuseur

L’observation montrant que l'instabilité est fortement liée a un déficit de vitesse
débitante dans la partie centrale de I’écoulement de sortie de la roue, une autre possi-
bilité d’action est la pose de structures a 'intérieur du diffuseur. L'usage des structures
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F1a. 5.1 - Systemes d’injection d’air [Dorfler]

stabilisatrices reste aujourd’hui du domaine des recettes industrielles établies empirique-
ment. Ces modifications peuvent avoir des “effets inattendus”, par exemple pour des
régimes de fonctionnement autres que le régime problématique. Ces méthodes doivent
étre appliquées avec discernement.

Piliers

Des corps cylindriques sont parfois utilisés : corps cylindriques dans ’axe de la ma-
chine, tubes transversaux, trépieds,. .. Outre la surface supplémentaire de frottement, ils
présentent un obstacle qui, s’il n’est pas soigneusement étudié, peut nuire sensiblement
au rendement de la turbine. Par ailleurs, les forces non stationnaires qui s’exercent sur
ces structures sont tres grandes et la résistance mécanique des ancrages est a soigner
tout particulierement.

Ogives

Dans certains cas, un allongement de I’ogive, sans ou avec admission d’air, peut avoir
un effet stabilisateur important.
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F1a. 5.2 - Diffuseurs coudés avec faux arbres [38, 57]

NP

Fic. 5.3 — Extension de l'ogive de roue

Guideaux

Des ailerons prismatiques, ou “fins”, ou “guideaux” semblent éliminer l'instabilité
synchrone, qui est liée de pres a excitation, et ne réduisent pas l'instabilité tournante
[55]. Ils peuvent réduire le volume de la torche, supprimant ainsi Ueffet de résonance.
Leur hauteur d’installation résulte d’un compromis : trop pres de la roue, ils provoquent
des pertes excessives ; trop loin, ils deviennent inefficaces.
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F1G. 5.4 — Fluctuations de pression, avec et sans guideaux [38, 43]

5.2.3 Autres méthodes
Correction de lumiere de sortie de roue

Partant & nouveau de l'observation que l'instabilité est fortement liée & un déficit de
vitesse débitante dans la partie centrale de I’écoulement de sortie de la roue, on augmente
parfois les lumieres de sortie de la roue au voisinage de la couronne intérieure. Au prix
souvent d’une légere perte de rendement, cette intervention repousse en principe vers de
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30 Chapitre 5. Mesures correctives

plus grands débits la limite d’apparition des pulsations de forte charge, puisqu’elle affecte
aussi la composante périphérique (négative a forte charge) de la vitesse d’écoulement a
la sortie de la roue. Les découpes d’aubage doivent étre envisagées avec la plus grande
prudence. Il s’agit de ne pas réduire la résistance mécanique de la roue! De plus, les
effets de la découpe sont a priori mal connus. On a pu observer des contradictions entre
les résultats d’essais sur modele réduit et les observations sur prototype.

T | T

/W . : e
0 10Hz 50 Hz . 0 11Hz 50 Hz
AH/H =2 % p-p [ AH/H=1% p-p

F1c. 5.5 — Spectre de pression et distribution de vitesse méridienne, avant et
apres modification de la lumiere de sortie de roue

Fonctionnement a vitesse variable

Marginalement, on pourrait résoudre presque tous les problemes de stabilité de fonc-
tionnement de turbines Francis, “simplement” en ajustant leur vitesse de rotation pour
éloigner la fréquence d’excitation de la bande d’amplification. Comme la seule machine
électrique susceptible d’équiper de grandes puissances dans de bonnes conditions de
rendement et d’entretien est actuellement 'alternateur synchrone, cette remarque peut
sembler peu pertinente. Des études sont cependant en cours pour la construction d’al-
ternateurs synchrones a vitesse variable (figure 5.6) [70, 119].

5.3 Controle de la stabilité

5.3.1 Controéle de la stabilité au moyen d’éléments passifs
Controle de la stabilité au moyen d’un amortisseur

Une étude théorique [1] analyse 1'utilisation d’un systéme d’amortissement & Uentrée
de la bache spirale d’une turbine pour réduire les fluctuations de pression dans une instal-
lation hydroélectrique de 80 MW. L’astuce consiste a régler la fréquence caractéristique
du résonateur, un systeme masse-ressort-amortisseur (figure 5.7), a la fréquence problé-
matique. Grace a 'amortisseur, le résonateur va dissiper de 1’énergie. La finesse est de
déterminer le facteur d’amortissement de maniére a réduire au maximum 'amplitude a
une fréquence donnée, ou de minimiser la moyenne des amplitudes dans une bande de
fréquences donnée.

Des simulations de ’aménagement hydroélectrique (réservoir — conduite d’amenée —
chambre d’équilibre — conduite forcée — résonateur) ont été effectuées. Une perturbation
du débit-volume a été imposée comme condition limite, coté résonateur. La figure 5.8
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F1G. 5.6 — Exemple d’alternateur synchrone a vitesse variable [70]

montre les résultats pour le cas (a) sans résonateur et deux cas (b) et (c) avec résonateur,
ayant des caractéristiques différentes. Dans le cas (b), les parametres ont été choisis
de maniere a réduire au maximum les oscillations a la premiere fréquence propre. Les
oscillations & la deuxiéme fréquence propre sont moins réduites. Dans le cas (c¢), une
réduction globale dans une plage de 0 & 10 Hz a été visée.

Controle de la stabilité au moyen de résonateurs

Une autre possibilité est d’utiliser un résonateur Helmholtz, a 'entrée de la bache spi-
rale d’une turbine ou a la sortie d’'une pompe. Ce résonateur, contrairement au résonateur

K v v pgAz[v-i(wM-k/w)]
[ v2+ (wM - k/w)?]

iz

F1G. 5.7 — Schéma du résonateur et sa matrice de transfert
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F1G. 5.8 — Spectre de pression acoustique a la sortie de la conduite forcée [1]
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décrit au §5.3.1, ne dissipe pas d’énergie dans le cas idéal. Il s’agit d’un filtre passe-bande
hydroacoustique, comme le montrent les figures suivantes.

06—

N

Attenuation (dB)

Pressure responses (1)

—— without resonator
———— with resonator

Tn ~0.00112m?* o1
0.4} ~0.006m _|.4 .
’ 0.0155 m . .
5 =0.0028 m? Damping ratio large]
8, = 0.00075 m? 0.01 [than 0.9 within this h
02 -7 >
0.001
0 I | L 1 - 1 L 1
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F1c. 5.9 - Caractéristique dynamique d'un
résonateur Helmholtz [63]

F1G. 5.10 — Spectre de pression acoustique
avec et sans résonateur [58]

Cette solution a été retenue comme solution d’un probleme de bruit dans des conduites
de refoulement d’une installation de pompage passant dans des batiments [58]. Des me-
sures de pression ont dévoilé une fréquence dominante, notamment celle du passage des
aubes (vitesse de rotation multipliée par le nombre d’aubes). L’installation, incluant le
résonateur, a été modélisée et simulée. La réponse calculée de la pression est montrée a
la figure 5.10. Les amplitudes des fluctuations de pression ont été atténuées d’au moins
20dB dans une plage de 2Hz autour de la fréquence des perturbations sonores. Des
expériences sur site ont révélé une tres bonne concordance entre les simulations et les
mesures.

Cette solution est envisageable pour des installations relativement petites, mais sou-
vent écartée pour les grandes machines pour des raisons de sécurité. Les variations de la
pression de 'air dans la cuve peuvent atteindre des valeurs importantes (résonance!) et
sollicitent le matériau ce qui peut entrainer un probleme de fatigue mécanique. De Dair
sous pression dans une cuve peut également induire un danger d’explosion. La dissolu-
tion de l'air dans I’eau impliquera la mise en place d’un compresseur afin de régler la
quantité d’air nécessaire dans la cuve.

5.3.2 Controéle de la stabilité au moyen d’éléments actifs

Controle du bruit généré par une pompe a ’aide de paliers magnétiques
adaptatifs [17]

Une approche innovatrice est 'utilisation de paliers électromagnétiques adaptatifs
afin de réduire le bruit induit par des pompes. Le rotor du moteur (£3 kW) est équipé
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de deux paliers radiaux et d’un palier axial, permettant d’utiliser la roue de la pompe
comme transducteur (figure 5.11).

Cette approche a les avantages suivants :

e pas de modifications du circuit hydraulique nécessaire

e lentretien des paliers est réduit, puisqu’il s’agit de paliers sans contact

e les paliers magnétiques facilitent un systeme de surveillance intégré
La réponse dynamique du rotor a un signal d’entrée limite la plage d’utilisation a environ
200Hz. Une réduction du bruit & la fréquence de rotation (29.5Hz) de 12dB a été
enregistrée. A la fréquence de passage des aubes (148.5 Hz), la réduction était de l'ordre
de 25dB.

De nouveau, cette solution est plutot destinée a des machines relativement petites.

LN L]
Deuxieme partie
ADAPTIVE | Goex v MAGNETIC p
CONTROL BEARING

CONTROL

BEARING,
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Modélisation du comportement
R Q . .
e dynamique des systemes

=

L hydrauliques
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i G

BANDPASS FILTER
@ MEASUREMENT POINT

HYDROPHONE

F1a. 5.11 — Réduction du bruit d’une pompe par paliers magnétiques adaptatifs [17]
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Introduction

On a évoqué dans la partie précédente la problématique liée a la stabilité de fonction-
nement des installations hydroélectriques. L’idée centrale de ce travail de recherche est
de réduire les fluctuations hydroacoustiques au moyen d’un systeme actif. Afin d’étudier
les phénomenes incriminés, il est nécessaire de disposer d’outils adéquats, permettant de
décrire et de comprendre le comportement dynamique de linstallation hydraulique, y
compris 'action engendrée par le systeme actif.

Un grand nombre de travaux de recherche sont basés sur la modélisation numérique
utilisant des codes de calcul d’éléments finis ou volumes finis. Ces codes permettent de
calculer des régimes stationnaires ainsi que des régimes non stationnaires dans le domaine
temporel. Les résultats obtenus prédisent de plus en plus précisément 1’écoulement dans
la machine. L’explosion récente des moyens informatiques y joue évidemment un role
accélérateur. Cette approche est la seule & pouvoir apporter une solution a 1’étude de
phénomenes physiques complexes, tels que I’écoulement dans le diffuseur. En effet, ce
type d’écoulement fortement tridimensionnel ne se laisse pas capter dans un formalisme
analytique simple.

Dans le cadre de ce travail, nous nous intéresserons a la modélisation de la dynamique
d’une installation hydraulique, afin d’étudier son comportement dans le domaine fréquen-
tiel. Les développements hydroacoustiques restent un peu en marge par rapport aux
méthodes numériques citées ci-dessus. Ces modeles dynamiques ne peuvent souvent étre
obtenus analytiquement que pour des éléments simples. En plus, les modeles sont plus
limitatifs puisqu’ils sont basés sur la linéarisation des équations fondamentales néces-
saire pour obtenir une complexité maitrisée. Bien sir, ces travaux sont utiles puisqu’ils
contribuent a la compréhension des phénomenes hydroacoustiques.

Organisation de cette partie

Des écritures et des parametres différant 1égerement les uns des autres dans la littéra-
ture, m’ont amené a reformuler une compilation de développements qui sont directement
liés & des themes abordés dans ce travail (chapitres 7 4 9), ce qui en permet une meilleure
compréhension. Une motivation supplémentaire consiste a clarifier les hypotheses abou-
tissant a des modeles mathématiques différents.

Le chapitre 6 met au clair la terminologie relative a la modélisation et aux différents
types de modeles.

Les équations fondamentales qui régissent les régimes transitoires sont présentées dans
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le chapitre 7. Il s’agit d’'une modélisation monodimensionnelle qui permet d’étudier les
phénomenes dynamiques dans des systemes longs, tels que des installations constituées
essentiellement de conduites.

Ces équations forment la base de plusieurs méthodes d’analyse, a la fois dans le
domaine temporel et dans le domaine fréquentiel. Nous nous concentrerons sur ’ana-
lyse dans le domaine fréquentiel d’écoulements en régime d’oscillations établi pour les
systémes continus (chapitre 8) et les systemes discrets (chapitre 9).

Le chapitre 10 est axé sur le développement d’un modele physique simple d’une
installation hydroélectrique type. Les modeles des différents sous-systemes d’une telle
installation sont discutés. Dans le chapitre 11 nous abordons la modélisation du systeme
actif. Ce modele permet de comprendre le principe de fonctionnement d’un systeme de
controle actif ayant pour but de réduire les fluctuations hydrauliques induites par la
turbine.
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Chapitre 6

Modélisation de systemes
dynamiques : définitions

6.1 Processus, systemes et modeles

L’étude de systemes dynamiques [15] nécessite souvent une modélisation, c’est a dire
la représentation du systéme par un modele mathématique. A ces fins, il est nécessaire de
procéder par étapes et de bien distinguer les trois entités suivantes : processus, systeme
et modele.

1. Le processus constitue la réalité physique que 'on désire étudier. Par exemple, le
comportement dynamique d’une centrale hydroélectrique.

2. La réalité physique est souvent tres complexe. Il est alors nécessaire de simplifier
ou de limiter le cadre de I'étude en définissant le systéme a étudier. Celui-ci ne
comportera que les éléments indispensables a I’étude souhaitée. Il y a donc une
phase d’abstraction en passant du processus au systeme a étudier.

3. Une fois le systeme défini, on essayera de le représenter par des équations algébri-
ques ou différentielles qui constitueront le modéle mathématique. Ceci implique un
effort de simplification.

La modélisation comprend I’ensemble des étapes nécessaires a I’élaboration d’un

modele mathématique propre a représenter un processus dans une situation donnée.

e Un modele mathématique peut s’élaborer a partir des lois physiques régissant le
systeme étudié. Un tel modele est appelé modéle de connaissance ou modéle phy-
sique.

e Il est également possible d’obtenir un modele a partir de mesures des entrées et
des sorties du systeme. Un tel modele est appelé modéle de représentation ou
modeéle expérimental. On parle d’identification pour désigner cette étape de
modélisation.

L’analyse comprend 1'étude de propriétés du modele, telles que la stabilité ou 1'ob-

servabilité des parametres. La simulation représente 1'étude du comportement d’un pro-
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cessus (physique, abstrait ou hypothétique) par ’étude du comportement d’un modele
mathématique de ce processus.

6.2 Typologie des modeles

Les systémes dynamiques a évolution continue, pour lesquels I'état du systeme ex-
primé par les variables indépendantes évolue de fagon continue, méme s’il est observé de
facon échantillonnée, peuvent étre classés selon les propriétés du modele.

1. dynamique < statique  Un modele est dynamique si sa sortie au temps présent

dépend non seulement de I'entrée présente mais aussi des entrées passées (mémoire).

Par opposition, la réponse d’'un modele statique a une entrée est instantanée.

2. monovariable «<» multivariable ~ Un modeéle qui possede une seule entrée et une
seule sortie est dit monovariable. Dans le cas contraire, on parle d’'un modele
multivariable.

3. déterministe < stochastique = Un modele est déterministe si les sorties futures
peuvent étre complétement déterminées a partir de I’état actuel et des entrées fu-

tures. Dans un modele stochastique on peut tout au plus associer une probabilité
aux sorties du modele.

4. a parametres localisés «» répartis  Un modele physique est un assemblage d’élé-

ments reliés les uns aux autres de fagon a former une entité. Dans un systeme
a parametres localisés, une entrée appliquée est transmise instantanément a tout
élément. Si 'entrée se propage avec une certaine célérité a travers les éléments du
systeme, on parle d’'un systéme a parametres répartis.

Un modele dynamique & paramétres localisés est généralement décrit par des
équations différentielles ordinaires indiquant une dépendance temporelle. Si le mo-
dele dynamique est décrit par des équations différentielles aux dérivées partielles
avec des dépendances temporelle et spatiale, il est dit & paramétres répartis.

5. linéaire < non linéaire  Un modele est 1inéaire si le principe de superposition,
défini par les propriétés d’additivité et d’homogénéité, lui est applicable.

6. causal < anti-causal Un modele causal est un modele dont la réponse ne préce-
de pas la variation de I'entrée. Tous les systémes physiques réels sont nécessairement
causals.

7. stationnaire < non stationnaire Un modele dont la structure et les parametres
(et non pas les entrées et sorties!) ne varient pas avec le temps est appelé station-
naire.

6.3 Conventions d’écriture

En raison de la multitude de domaines scientifiques qui sont abordés, les symboles
littéraux utilisés ne sont pas sans poser des problemes si 'on considere le nombre de
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grandeurs et d’unités a représenter, dont certaines doivent en plus pouvoir se différencier
en grandeurs scalaires, complexes ou vectorielles. Une premiére distinction est introduite
par le choix des caracteres :

e les symboles des grandeurs sont en principe en caracteres italiques.

e les symboles des unités, des nombres et des opérateurs mathématiques sont im-

primés en caractéres romains (droits).

Une deuxieme distinction est utilisée, dans toute la mesure du possible, pour les gran-
deurs dans le temps : les valeurs instantanées sont représentés par des lettres minus-
cules (exemple : ¢) et les valeurs moyennes (obtenues par intégration) sont représentées
par des lettres majuscules (exemple : Q). Cette régle ne peut pas étre systématiquement
suivie, certains risques de confusion proscrivant parfois I’emploi d’une notation minuscule
(exemple : la pression p), ou d’une notation majuscule (exemple : la puissance P).

Le caractére complexe d’une grandeur (écriture symbolique des phénomenes si-
nusoidaux et des grandeurs associées) est exprimé en soulignant le symbole (exemple :
q¢,p T = xe?).

Le caractere vectoriel d’une grandeur est indiqué en utilisant des lettres italiques
en caractéres gras (exemple : Q). Dans d’autres situations, on dénote usuellement le
caractere vectoriel en plagant une fleche au dessus du symbole ordinaire (exemple : Q)

Les conventions de la norme CEI et les conventions du Laboratoire de Machines
Hydrauliques de I'EPFL sont suivies dans la mesure du possible.
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Chapitre 7

Equations fondamentales

7.1 Introduction

Contrairement aux systemes discrets formés d’un ensemble de masses ponctuelles
reliées entre elles par des ressorts et des amortisseurs discrets, les systemes continus
sont composés de masses réparties et déformables, ainsi que d’éléments élastiques et
dissipatifs continus et liés en général directement aux propriétés constitutives des masses
associées. Une installation hydroélectrique est un exemple d’un systéme continu. Une
perturbation appliquée au fluide se propage a travers le systeme avec une vitesse finie,
due a la compressibilité du fluide et des conduites.

Une analyse qui prend en compte ce phénomene de propagation d’onde est appelée
analyse en paramétres répartis, tandis que 'analyse d'un systeme discret est connue sous
le nom d’analyse en parametres localisés. On retrouve les deux types d’analyse dans
plusieurs domaines : mécanique, électrique, hydraulique, acoustique, électromagnétique,
...[84, 96, 94]

7.2 Développement des équations fondamentales

7.2.1 Généralités

Pour les installations hydroélectriques et les réseaux hydrauliques, une analyse en
parametres répartis s’impose pour déduire un modele mathématique adéquat. Puisque
les dimensions transversales sont faibles par rapport a la longueur et par rapport a la
longueur d’ondes hydroacoustiques, on suppose un écoulement monodimensionnel :

e la direction de I’écoulement est normale aux sections d’entrée et sortie du systeme,

e toutes les caractéristiques intensives, la vitesse inclue, sont uniformes pour les sec-

tions d’entrée et de sortie considérées.
Afin de pouvoir décrire les phénomenes transitoires, on considere le liquide comme un
enchainement de tranches infinitésimalement minces.
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Ligne de charge

Niveau de référence

F1G. 7.1 — Quantité de mouvement

7.2.2 L’équation de la quantité de mouvement

L’équation de la quantité de mouvement établit le bilan des forces s’appliquant sur
le volume de controle contenu dans un élément de conduite rectiligne (figure 7.1) : forces
d’inertie, force de masse (pesanteur), forces de pression et forces de frottement visqueux.

Afin de pouvoir appliquer la seconde loi de Newton, on isole une tranche de fluide
ayant une largeur infinitésimale 0z, dont la vitesse peut étre caractérisée par une valeur
unique C(z,t) (célérité infinie au sein d’une telle tranche). Ceci implique que seul le
gradient des forces 9/0x doit étre pris en considération. L’accélération globale de cette
tranche reste fonction de la position et du temps; elle est exprimée par la dérivée totale
de la vitesse.

d(pA) Opdx| A
pA — |:A+ pe —=ox| + p+8—— Eér

0A bz 0Adx] dC
+ pgox {A%—O—?} sina — 9P dx = pox {A-FE?} a (7.1)
To est la contrainte visqueuse, « est I'angle de la conduite défini par sina = —9Z/0z et

P est le périmetre mouillé (P = wD pour une conduite cylindrique). En négligeant les
termes du second ordre et en réarrangeant des termes, cette équation se réduit a

1 ap 7'0 dC

poa It ot g =0 577 (7.2)
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Admettons un coefficient de perte de charge A stationnaire, selon la définition de Darcy-

Weisbach tel que

pAC?
8

To = [Pa] (7.3)
L’hypothese de pertes stationnaires peut ne plus étre justifiée lorsque 1’écoulement pré-
sente de fortes variations du débit-volume [124, 113, 116, 117] et lorsque I'intéraction du
fluide et de la structure jouent un réle non négligeable [122, 29, 121].

dc

Puisque la vitesse est a la fois fonction du temps et de la position, on a G =

C(Z) + %2 et en portant (7.3) dans (7.2) on obtient
oc oC  10p B s
CE E-ﬁ-—a——vlsma-&— DC\C\ =0 m-s™7 (7.4)

Le module de la vitesse |C] est introduit pour assurer que la force de friction soit opposée
au sens de ’écoulement.

7.2.3 L’équation de continuité

Considérons un trongon de conduite d’une longueur dz. On suppose que la pression
du fluide augmente selon z, ainsi que le diametre de la conduite (figure 7.2). En physique,
cette convention est utilisée de maniere standard et évite d’avoir des problemes de signe
plus tard. On suppose également qu’en tout temps et en tout lieu, la possibilité de rupture
de la colonne de liquide est exclue, donc p(z,t) > p,.

Exprimons la continuité de ’écoulement dans le trongon de conduite. Le bilan entre
la masse entrant et sortant par unité de temps, doit étre égal au changement de masse
par unité de temps

A(pAC), O(pAdx)

pAC = [pAC + == = —— (kg -s™'] (7.5)
d’ou

8(PAC) _ 78(@4) —1 —1

= ot kg-s™-m™ (7.6)
qui s’explicite en

10p 10A 10C 1 dp 1 0A —0 m] 77

2oz A0r TCox ool TACOE
En remarquant que

1dp _1.0p ap " 1dA 1,04 0A

pdt p(BT E) ¢ ZW*Z(E +E
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Ligne de charge

- -, Elément de
'~ 4 controle
Niveau de référence
Fi1G. 7.2 — Continuité
I'équation (7.7) se simplifie en
1d 1dA oC
o =0 [ (7.9)

pdt "AW T or
Exprimons maintenant ce qui se passe du point de vue de 'analyse des contraintes
et déformations. Le terme i% prend en compte la compressibilité du fluide et %%
I’élasticité transversale de la conduite. On suppose que la conduite est construite avec
des joints de dilatation ce qui permet une déformation longitudinale libre. Mathématique-
ment, cette contrainte longitudinale s’écrit ¢ = 0. Si on suppose que les déformations
sont petites et proportionnelles aux contraintes, on peut écrire selon la loi de Hooke :
e pour le fluide supposé barotrope p = p(p), la définition du module d’élasticité F
d’un fluide permet d’écrire

1
dp = Eouu -2 [Pa) (7.10)
P
et donc
1 _1 & 571] (7.11)

pdt  Fo dt

e pour la conduite, la contrainte latérale s’écrit

oc=FE, = [N -m™? (7.12)
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et le changement de 'aire de la conduite par unité de temps

2
% _ QWR@ 2rR* do

a ~ E, dt

[m? - s (7.13)

Selon la théorie de résistance des matériaux, la contrainte latérale pour une conduite
a paroi mince est

pD do  Ddp
2e ev done dt  2edt (7.14)
Enfin, on arrive a
1dA D dp .
il - 7.15
Adt ~ eE, df 5 (7.15)
En portant (7.9) et (7.11) dans (7.15), on obtient
oC 1 D\dp .
%4‘ <Eeau+€Ec) E_O [S ] (716)
On peut également écrire cette équation comme
oC  d .
pazaf + £ =0 kg-s™3 - m™ (7.17)
avec
[m-s71 (7.18)

Nous avons supposé une dilatation longitudinale libre de la conduite. Pour d’autres types
d’ancrage, un coefficient est introduit qui multiplie le terme D/(e E,) [123, 34]. On verra
plus loin que a représente la célérité d’onde.

dp/dt = C(dp/dz) + Op/Ot, puisque la pression est & la fois fonction du temps et de la
position. L’équation (7.17) devient

pa27 +C—+ P_y kg-s™® - m™ (7.19)

7.3 Célérité d’onde

11 existe plusieurs méthodes pour calculer la vitesse de propagation des ondes dans
un fluide.Pour simplifier, la célérité est calculée en examinant ce qui se passe dans 1'ins-
tallation en figure 7.3. Cette approche physique est plutot élémentaire. Des approches
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- Vanne \\

:CO !

— | P ‘

P=Po P=po+Ap

Fic. 7.3 — Célérité d’une onde

plus rigoureuses, tenant compte de I'influence de lair dissous dans le fluide, rugosité,
épaisseur ou type d’ancrage de la conduite, peuvent étre trouvées dans [72, 89, 123, 34].

Reprenons d’abord ’équation de quantité de mouvement (7.4). Le célérité d’onde
dans l’eau dans des installations ou machines standards est de l'ordre de 1000m/s &
1400m/s, ce qui est de 100 & 1000 fois plus élevé que la vitesse de I’écoulement. La
distance dz que l'onde parcourt (direction réservoir) en un temps ot est

ox = (a—C)ot = adt [m] (7.20)

en négligeant la vitesse d’écoulement par rapport a la célérité. Ceci implique que 9C'/0x
est négligeable devant dC/dt. En plus, si Pon suppose que les pertes par frottements
dans la conduite sont négligeables et que la conduite est horizontale, I’équation (7.4)
résulte en

oCc  10p
—+-=—=0 m-s 2 7.21
ot por [ ] (7.21)
Pour la manceuvre de fermeture instantanée, le changement de pression et le changement
de vitesse sont des fonctions de type échelon, ce qui nous permet d’écrire ((7.20) et (7.21))

Ap = —paAC [Pa] (7.22)

Apres la fermeture instantanée de la vanne au bout de la conduite (figure 7.3), I'aug-
mentation de la pression entrainera une dilatation radiale («» AA) et longitudinale As
de la conduite, dépendant de son ancrage. On peut supposer que la conduite s’allonge de
As en {/a secondes, le temps nécessaire pour la perturbation d’atteindre le réservoir, soit
avec une vitesse de a As/¢. Par conséquence, la vitesse du fluide immédiatement devant
la vanne a changé de AC' = aAs/l — Cp, ou Cy est la vitesse permanente initiale dans
la conduite (vanne complétement ouverte). Pendant les ¢/a secondes apres la fermeture
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de la vanne, une masse d’eau de pACyl/a [kg] est entrée dans la conduite. Le principe
de la conservation de la masse permet alors d’écrire

pAO(é =pl AA+ pAAs+ LA Np [kg] (7.23)

C)y peut étre éliminé en utilisant AC' = a As/{—Cy, ce qui simplifie I’équation précédente

AC AA  Ap
=4 =

1 7.24
S 8 (720
L’équation (7.22) permet d’éliminer AC
Ap
a? = ﬁ [m?-s7% (7.25)
Tt

En substituant (7.11) et (7.15) dans cette équation, on retrouve 'expression (7.18) pour
la célérité.

[m-s™'] (7.26)

7.4 Méthodes d’analyse

Toutes les méthodes d’analyse des écoulements non stationnaires utilisent comme
bases mathématiques de départ 1’équation dynamique, I’équation de continuité ainsi que
des équations d’état et diverses relations entre d’autres grandeurs relatives au phénomene
physique.

A partir de ces équations, chaque méthode emploie différentes hypotheses simpli-
ficatrices et/ou différentes procédures de résolution, telle que analytique, graphique,
numérique,. . . Les méthodes les plus connues sont

1. Méthode arithmétique (méthode d’Allievi)

2. Méthode graphique (méthode de Schnyder-Bergeron)
3. Méthode des caractéristiques

4. Méthode algébrique

. Méthode des matrices de transfert

ot

6. Méthode des impédances

A Theure actuelle, les méthodes d’analyse numérique (points 3 et 5) sont le plus souvent
mises en ceuvre, vu la disponibilité et les performances toujours plus croissantes des
ordinateurs.
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Analyse dans le domaine temporel

Dans les méthodes 1 a 4 de I’énumération précédente, les équations différentielles
aux dérivées partielles qui régissent 1’écoulement transitoire sont converties en équations
différentielles ordinaires. Ensuite, elles sont résolues a ’aide de la technique des différen-
ces finies. Des pertes non linéaires, ainsi que des conditions limites non linéaires peuvent
étre prises en compte dans ces méthodes d’analyse.

Afin d’analyser des écoulements d’oscillations établis, une perturbation périodique
est appliquée et la réponse du systeme est analysée. Les amplitudes de la pression et le
débit-volume dynamique sont déterminés apres que le régime transitoire initial a disparu.
Le processus de convergence est relativement lent et demande par conséquence un temps
de calcul important. Cela défavorise 1'application de ces méthodes pour des analyses
générales du comportement dynamique du systeme dans une large plage de fréquences.
L’avantage principal concerne la possibilité d’inclure des relations non linéaires dans
I’analyse.

Analyse dans le domaine fréquentiel

En supposant une variation sinusoidale de la pression et du débit-volume, les équa-

tions fondamentales dans le domaine temporel sont converties dans le domaine fréquentiel.

Le terme des pertes ainsi que les conditions limites non linéaires sont linéarisés. Si
les amplitudes des oscillations sont petites, I'erreur introduite par la linéarisation est
négligeable.

Une perturbation appliquée au systeme est décomposée en ses harmoniques par une
analyse de Fourier. Chaque harmonique est analysé séparément. Puisque toutes les re-
lations sont linéaires, la réponse totale du systéme est obtenue par superposition des
réponses individuelles & chaque harmonique.

Comme les réponses fréquentielles sont calculées directement, le temps de calcul
nécessaire pour l'analyse reste raisonnable. Cette approche est donc particulierement
adaptée pour réaliser des analyses générales.

Nous reviendrons sur deux méthodes d’analyse qui sont basées sur cette approche
dans la section 9.4.
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Chapitre 8

Régimes d’oscillations établis :
systemes continus

8.1 Mise en équation [19, 34, 104, 123, 77, 88]

8.1.1 Terminologie

Pour un écoulement périodique, une grandeur instantanée peut étre exprimée comme
la somme de sa valeur moyenne et d'un composant fluctuant. Ainsi, le débit-volume
instantané @ et la pression instantanée p s’écrivent

Q = Qo+4q (m? - s7'] (8.1)
P po+p [Pa] (8.2)

La pression acoustique p et le débit-volume acoustique ¢ sont fonctions du temps t et de
I’emplacement z.

Nous supposons que les grandeurs du champ acoustique p et ¢ varient sinusoidalement
dans le temps (et par conséquent également dans Pespace [94]) :

G(z,t) = R (g(r)ej“’t) m?-s7! (8.3)
R (B(z)ej“’t) [Pa]

™

~

N
|

ou p(z) et g(z) sont des variables complexes, fonction de x. R(z) dénote la partie réelle
et §(g) la partie imaginaire d’un nombre complexe z.

L’intérét des phénomenes sinusoidaux est qu’ils sont les réponses libres des systeémes
linéaires, et que toute fonction physique est décomposable en ce type de phénomenes.

8.1.2 Dérivation des équations fondamentales simplifiées

Considérons une conduite a caractéristique unique, c’est a dire de section constante,
et ayant une épaisseur de paroi constante constituée d’un matériau homogene. Dans
la dérivation des équations, cette conduite est traitée comme un systéme a parametres
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répartis et le terme de pertes par frottement sera linéarisé. Reprenons les équations de
continuité (7.19) et de quantité de mouvement (7.4)

aC dp  Op ) )
200 9p O _ e
o ox + C@z * ot 0 kg s m |

oC oC  10p . A B B
C%—Fg—i-;%—gsma—kﬁqq =0 [m-s™

La distance 0z qu’'une onde parcourt en un temps 0t est oz = (a + C)ot = adt
si la vitesse d’écoulement est petite par rapport a la célérité a. Ceci implique que le
terme C' 0C/0z est ~ a/C fois moins grand que 9C/Jt et peut donc étre négligé. Par
la méme argumentation, COp/0z est négligeable par rapport a dp/0t. Les équations
fondamentales se simplifient pour une conduite horizontale, de section constante (Q =

AC)
99 A dp_
dr = paldt

dp  p0Q  pA
or T At Tapa

m?-s7! (8.5)

QeI =0 kg-s7*-m™ (8.6)

8.1.3 Linéarisation du terme de pertes par frottement

Le débit-volume moyen et la pression moyenne sont constants dans le temps, ce qui
implique 0Qo/0t = 0 et dpy/dt = 0. De méme, le débit-volume moyen est constant le
long de la conduite, ou encore 9Qy/0x = 0 pour une conduite de diameétre constant.
Selon les équations (8.1) et (8.2), nous avons

0Q 04 90Q 0q 9p _0p Op _Opo  Op

ot  Ot'9x oz’ ot ot dxr Or  ox (8.7)

Les pertes par frottement sont prises en compte : % # 0. Dans ’équation (8.6), A n’est
pas tout a fait constant, puisque il dépend du nombre de Reynolds et donc du débit-
volume. Or, AQ|Q| peut étre écrit comme M\gQ™, ot Ag est une constante et n est compris
entre 1.75 et 2.0 [34]. Pour un écoulement turbulent

%l = —Zﬁz’ [Pa-m™] (8.8)

Le terme @) peut étre développé comme suit (série de Taylor)
Q" =(Qo+q)" =~ Qf +nQy'q (8.9)
Les équations fondamentales s’écrivent alors

I pa® G _

Litial: QY 2 -1 .
ot Ao 0 [m*-s77] (8.10)
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O p9G | pronQy . P
g Ao T apas 10 kg -s72-m™] (8.11)

P AonQn ! - . ,
On écrira R, = %7 la résistance acoustique linéique linéarisée, que I'on retrouvera
dans le paragraphe 9.1.5. Pour un écoulement laminaire R] = 31,)252 ou v est la viscosité

cinématique [19, 34].

8.1.4 Equation de propagation d’ondes longitudinales dans un
milieu dissipatif
Les équations fondamentales linéarisées peuvent étre résolues avec la technique de la

séparation des variables. Le parametre p est éliminé de (8.10) et (8.11), ce qui donne
I’équation de propagation d’ondes longitudinales monodimensionnelles

0%G(z,t) i@%j(z, t)  RLAOG(x,t)

_ t) 5! 8.12
0x? a2 ot? + pa?2 Ot [m -s7] ( )
En supposant une variation sinusoidale de ¢(z,t) (8.3), 'équation (8.12) devient
d*q() 1
T kq(x) =0 m-s™ (8.13)
avec
2 jwRLA
e fm~") (8.14)
a pa

De maniere similaire, les équations régissant la pression sont obtenues en éliminant
le parametre ¢ de (8.10) et (8.11).

pla,t) 1 Pp(x,t)  RLAOIp(x,t)

= = Pa-m™ 8.15
Ox? a2 ot? pa2 Ot [Pa.-m™] (8.15)
En supposant une variation sinusoidale de p(x, t), on arrive a
Pp(x) )
2B =0 [Pa-m? (5.16)

8.1.5 Equation de propagation d’ondes longitudinales dans un
milieu non dissipatif

Pour un milieu non dissipatif, les équations du paragraphe précédent se simplifient a
la formulation d’Alembert
Gz, t) 1 0%q(x,t) 0 ?p(z,t) 1 0%p(x,1)
0x? a2 ot? Ox? a?  ot?
En supposant des ondes sinusoidales (8.3), (8.4), nous obtenons les équations de Helm-
holtz
d*q(z)  w? Eplz)  w?

) + yg(r) =0 (8.18)

=0 (8.17)
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8.2 Résolution de I’équation de propagation d’ondes
longitudinales

8.2.1 Résolution de I’équation dans un milieu dissipatif

La relation entre les états vibratoires en deux sections séparées d’une longueur [
d’une conduite rectiligne peut étre exprimée en fonction des fluctuations de pression et
de débit-volume a ces endroits.

La solution de 1’équation de propagation d’ondes (8.13) s’écrit
q(w) = ¢, sinh kx + ¢, cosh kx [m? - s7'] (8.19)
dans laquelle ¢; et ¢, sont des constantes arbitraires.

De maniére similaire, on suppose une variation sinusoidale de p(z, t). En substituant
(8.3), (8.4) et (8.19) dans I'équation (8.10) et en résolvant pour p(z), nous obtenons

(2) =~ cosh ko + ¢y sinh k) [Pa] (8.20)
p(z) = WA ¢, cosh kx + ¢, sinh kx a .

Pour la section z = 0, les fluctuations hydrauliques sont notées p(z = 0) = p, et
q(r = 0) = gq,. Les constantes ¢, et ¢, peuvent étre calculées & partir des équations
(8.19) et (8.20)
jwA -
¢ = _pazﬁgl m3-s77 (8.21)
o = g [m? - s7] (8.22)

Pour la deuxitme section (a x = {) nous avons p(z = () = p, et ¢(v = () = g,. La
substitution de ces valeurs et de ¢, et ¢, dans les équations (8.19) et (8.20) donne

p, = (coshkl)p —Z, (sinhkl)gq, [Pa] (8.23)

1 . -
6, = 7 (sinh k) p, + (coshkl) g, [m? - 57! (8.24)
_ pka?
T jwA

dans lesquelles I'impédance caractéristique 2, On remarque que Z,. et k sont

des grandeurs complexes dans un milieu dissipatif.
Ecriture matricielle

La relation entre les états vibratoires en deux sections séparées d'une longueur [ peut
étre exprimée sous forme matricielle. A partir de (8.23) et (8.24) on obtient

p, | cosh k/ —Z,,sinh k¢ P
{ Qz } { —ZL sinh k¢ cosh k/ Qi (8:25)
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8.2.2 Résolution de I’équation dans un milieu non dissipatif
Ecriture matricielle

Si les pertes par frottement sont négligeables (Ag = 0 et donc R, = 0 dans (8.13)), la

matrice se simplifie puisque cosh o = cosja et sinh a = —jsinja.
wl : s wl
P, cos < —jZac Sin &= P
T —isnet st (8.26)
4, Z-sin® cos & q

avec I'impédance caractéristique Z,. = pa/A, & laquelle une interprétation physique est
donnée dans le paragraphe 8.3.1. L’expression (8.26) exprime la relation entre les vecteurs
d’état de deux sections d’une conduite.

Ecriture exponentielle

Les équations (8.26) peuvent étre réécrites

_ 1( —jke _ 1 (1 ke ’
4H = 3 TMB1+Q1>€ ! 75(2;1@817@1)6]

avec k = w/a le nombre d’ondes.

8.2.3 Interprétation physique

De maniere plus générale, les expressions exponentielles (8.27) permettent d’exprimer
une fluctuation hydroacoustique en termes d’une onde progressive P, (x) et d’une onde
rétrograde p_(z)

pl) = p, e +p e = p (@) +p ()
. Ty ety ) — 1y () (8.28)
a@) = A (p,e ™ -p, @) = L (r @ -2 @)

p., et p_ sont des grandeurs complexes qui représentent I’amplitude et les phases re-

latives des ondes progressives et rétrogrades a l'origine des coordonnées. g+(ac) et p_(z)
ont la dimension de pressions. Leurs valeurs peuvent étre évaluées a partir des conditions
limites, ou de mesures de pressions dynamiques comme présenté dans §18.2.4.

On remarque que la solution (par exemple pour la pression) p(z,t) = R (B(T) ') est
une forme particuliere d’ondes planes, notamment des ondes sinusoidales, de la solution
générale de 'équation d’Alembert (8.17) qui s’écrit [77, 88] : p(x, ) = py (t—£)+p_(t+£).
Cette derniere équation exprime qu’'une solution générale peut étre écrite comme une
superposition d'une onde progressive et une onde rétrograde.
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8.3 Réflexion et transmission des ondes

8.3.1 Impédance hydroacoustique caractéristique

L’impédance hydroacoustique caractéristique est une grandeur fondamentale. Nous
détaillons sa signification dans un milieu d’ondes progressives.

En absence de pertes par frottement, la substitution de (8.4) et (8.3) dans I’équation
(8.11) donne

X

A@téR {q(z)e*'} =0 (8.29)

(,%?R {]Z(x)ejw} +

Puisque lopérateur $ peut étre commuté avec les opérateurs différentiels, il découle

R { (dﬁf) n jw%g(z)) ew} —0 (8.30)

Cette équation ne peut étre satisfaite en tout temps que si

dp(z) . p
dz ¥4l

() =0 keg-s™2-m™? (8.31)

Le débit-volume complexe peut donc étre obtenu directement du gradient de la pression
complexe par rapport a x.
Dans le cas d’une onde progressive unique (par exemple dans un systeéme sans réflex-
5 — _ —jkx ) 4 : — _ jkx
ions) p(z) = ng(r) =D, ou d’une onde rétrograde unique p(z) =p (z) =p_ &*,
on calcule facilement
A p A p

—to ——0
== = t = =— 8.32
9o paBJrO Lo ¢ 4 pa—o° Lo ( )

Cette équation exprime que la fluctuation de débit-volume et la fluctuation de pression
sont en phase et que leurs amplitudes sont dans le rapport 1/Z,.. La valeur de Z,
est caractéristique du milieu, y compris la conduite, dans laquelle 'onde se propage.
Zac, €tant une grandeur réelle pour un milieu non dissipatif, est appelée 1'impédance
hydroacoustique caractéristique.

_pa
Zac - Z [Qa] (833)

Rappelons que Iéquation (8.32) est uniquement valable dans un milieu non dissipatif
et caractérise une onde unique.

8.3.2 Impédances

Nous ne supposerons plus maintenant un systeme sans réflexions (par exemple un
tuyau de longueur infinie). Des réflexions partielles ou totales se produisent a chaque fois
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IX=X¢

F1c. 8.1 — Transmission et réflexion d’une onde a la jonction de deux tuyaux

qu’une onde rencontre un changement d’impédance sur son chemin. En chaque point du
circuit, il y a alors superposition d’ondes progressives et rétrogrades.

Liée a la présence d’ondes réfléchies, la relation entre la pression et le débit-volume est
plus complexe que celle de I’équation (8.33). La pression et le débit-volume dynamique
ne sont plus proportionnels, et leur rapport varie d’un point a 'autre de la conduite. Le
rapport complexe de la pression au débit-volume instantané en un point donné dépend
du milieu de propagation et des conditions aux limites. Ce rapport est appelé impédance
hydroacoustique spécifique.

—jkx jkx
plz al, e tp_ e
_p) PaT4a” " T-o” (] (8.34)
Q(Z) A EJroef_]kJ: _ Bioe_]kx
Sip(z) et g(x) représentent des phaseurs, c’est a dire des vecteurs tournants dans le plan
complexe, 'impédance est en revanche un vecteur fixe du plan complexe.

Pour des ondes planes dans une conduite, 'impédance Z, (x2) & I'endroit x5 peut étre
calculée & partir de la connaissance de I'impédance Z,(z1). Des équations matricielles
de propagation (8.26), en 'absence de frottements et d’amortissement, on tire pour une
conduite uniforme et rectiligne

Z,(z1) :
22l —jtank(ze — 1)
Za(‘T?) = Zac ZM; (

1 —j%cl) tan k(zg — 21)

[ (8.35)

L’'impédance est unique a tout endroit d’un systeme hydraulique. Ceci permet de
Pexprimer en fonction des caractéristiques dynamiques de la partie du systéme se trou-
vant en amont et se trouvant en aval de l’endroit considéré. L’exemple de la figure 8.1
montre une onde incidente qui est partiellement réfléchie et partiellement transmise au
niveau du changement d’impédance. Nous pouvons écrire

Za(zo):?gx Bf” = (2] (8.36)

Ceci est également applicable pour des systemes mécano-acoustiques, comme illustré
dans la section 18.3.4. La notion générale d’impédance en chaque point d'un systeme
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dynamique est définie comme le rapport d’une grandeur agissante ou active (force, pres-
sion, force électromotrice,...) & une grandeur agie ou réactive (vitesse, débit, intensité
électrique,. .. ). A partir de cela on définit
o limpédance hydroacoustique, ou rapport complexe Z, = p/q = p/AC de la pression
au flux de vitesse C' a travers une surface A, -
e l'impédance mécanique, ou rapport complexe Z,, = pA/C de la force pA créée par
la pression sur une surface A a la vitesse C. a a
Les deux types d’impédances sont liées par 1'expression
p_FrA_F _Z

Py iatey b [€2.] (8.37)

8.3.3 Coefficients de réflexion et de transmission

Un dioptre est I'interface séparant deux milieux de propagation différents. Il implique
une discontinuité brutale des parametres de propagation. Pour caractériser le phénomene
de réflexion/transmission des ondes, on définit dans le plan du dioptre (z = zy) deux
coefficients.

On appelle coefficient de réflexion le rapport complexe des pressions acoustiques
réfléchie et incidente (figure 8.1).

(1] (8.38)

Le coefficient de transmission est le rapport des pressions acoustiques transmise et inci-
dente

_ B(@o) _ py(@0) +p(w0) _ .
ol g ] (830

r=re? 1] (8.40)

r = |p (0)/p,(z0)| est le facteur de réflexion, caractérisant le rapport des amplitudes
réfléchies et incidentes. 6 représente le déphasage entre I’onde réfléchie et ’onde incidente
au niveau du dioptre.

8.3.4 Rapport d’onde stationnaire

Si nous revenons au cas général, en régime sinusoidal, les équations (8.28) et (8.38)
permettent d’écrire (¢ = 0)

p(l’) - Eio eijkz + Bioﬁejkz [Pa} (841)
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Dans cette expression, I'onde incidente peut étre mise en facteur
p(z) =p, e (147 ej(%””))) [Pa] (8.42)

Le phénomene global observé en se déplacant le long de I'axe des x équivaut donc a
I’onde incidente, a condition d’admettre pour celle-ci une amplitude, variable suivant la
position, donnée par le terme entre parenthéses dans I’équation (8.42). Cette amplitude
passe par deux extrema lorsque I’exponentielle imaginaire vaut -1 ou +1 (figure 8.2). Le
rapport s de ces deux extrema est appelé le rapport d’onde stationnaire.

1+7r
S =
1—r

] (3.43)

On voit que lorsqu’il n’y a pas réflexion totale, ’amplitude de ’onde incidente varie entre
deux limites, dont la plus basse est supérieure a 0 et la plus haute inférieure & 2. On a un
systeme d’ondulations moins prononcées que dans le cas d’une onde stationnaire pure.
Les ventres et les noeuds conservent la méme distance relative.

F1G. 8.2 — Rapport d’onde stationnaire
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Chapitre 8. Régimes d’oscillations établis : systémes continus
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Chapitre 9

Régimes d’oscillations établis :
systemes discrets

9.1 Composants discrets

9.1.1 Introduction

Soit une onde sinusoidale plane progressive dans un fluide ou un solide. En deux points
quelconques distants de ¢ selon la direction de propagation, les phaseurs des grandeurs
du champ different d’un facteur e/*. Lorsque £ est trés petit par rapport a la longueur
d’onde, on a k¢ < 1 et 'exponentielle tend vers I'unité. Par conséquent, les grandeurs du
champ aux points considérés, et a fortiori entre ceux-ci, sont égales en valeur instantanée.
Tout se passe comme si les temps de propagation étaient nuls ou la célérité infinie.

Un dispositif physique, siege de phénomenes acoustiques, mécaniques ou électro-
magnétiques, dont les dimensions sont petites par rapport a la longueur d’onde cor-
respondante, est appelé un systéme a parameétres localisés. Ces systemes peuvent étre
modélisés par un nombre fini de composants discrets de type inertiel, dissipatif ou ca-
pacitif. Les caractéristiques dynamiques sont décrites par des équations différentielles
ordinaires.

Les composants utilisés dans le cadre de ce travail sont présentés dans les paragraphes
suivantes. Une description plus compléte est donnée par (94, 19, 123].

9.1.2 Masse acoustique
Définition
Par analogie avec une masse mécanique, la masse acoustique m, est définie comme :
D=maq ; P = jwuma.q [Pa] (9.1)

avec m, = m /A2 Une masse acoustique m, kg - m™] est le composant idéal délimi-
tant une portion de fluide en mouvement oscillatoire et se comportant comme un solide
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indéformable. Cela revient a supposer le fluide incompressible : la vitesse est la méme en
tous points.

Ecriture matricielle

L’écriture matricielle découle immédiatement des équations fondamentales déduites
dans la section 8.2.2. Lorsque ¢ est tres petit par rapport a la longueur d’onde, on a
kl < 1, cette équation se simplifie (coswl/a = 1 et sinwl/a = wl/a pour des petites
valeurs wl/a) :

. pt
HEE 0
4, _praz 1 q,
Si ‘—j W;}Tiﬂl‘ = ‘—j wmi—;gl‘ < g,, on peut écrire
Py | |1 —jwm, P,
{Qz}_{o 1 Hzl )

Masse acoustique d’une conduite ouverte courte

En admettant une impédance terminale Z,, nulle (figure 9.1), son impédance d’entrée
Z,, est donnée par 1'équation (8.35) avec z; = L et 2o =0

Zoo =] Zac tankl [Qa] (9.4)
Pour une conduite courte, la tangente est remplacée par le développement en série
tan k{ = kf + 3(k/) (1] (9.5)

Pour k¢ < 0.3, le deuxiéme terme est inférieur & 3% du premier et Z,, vaut approxima-
tivement

Loy 2 jum, ] (9.6)
avec
m, = p(LA) /A% = m/A? = pl/A kg - m™] (9.7)
b
P1%01Zg A P20 Zy q
| | A
\ \ \ \ X
0 I 0 I
Fic. 9.1 — Conduite avec extrémités ou- F1c. 9.2 — Conduite avec fond rigide
vertes
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Une conduite courte ouverte se comporte comme une masse acoustique idéale pour autant
que sa longueur soit inférieure a A/20.

Pour un tube plus long (¢ > A\/20), en prenant en considération les deux premiers
termes du développement de la tangente, on trouve

= (pl/A) <1 + %(k/)2> [kg - m™ (9.8)

Le terme supplémentaire croit avec k%, donc avec le carré de la fréquence et devient
rapidement prépondérant.

Le débit-volume g est constant le long de la conduite : ¢(0) = ¢(¢) = q.
Masse acoustique d’une conduite ouverte longue

Pour des conduites longues, 'approximation (9.5) de la tangente n’est plus justifiée.
Or, la conduite peut étre considérée comme un enchainement d’un nombre infini de
tranches élémentaires, telles que présentées dans les figures 9.3 et 9.4.

TWIW
N »

0 |

Fic. 9.3 — Modele physique d’une conduite

Fic. 9.4 - Composant élémentaire

Pour notre application, nous nous intéressons a la plage des basses fréquences : il
suffit alors de prendre en compte seulement un nombre limité de modes vibratoires.
Ceci revient a limiter le nombre de masses — compliances acoustiques, a un nombre qui
permet de suivre suffisamment précisément le comportement dynamique dans la plage
de fréquences qui nous intéresse.

La propagation dans une conduite réelle s’accompagne de pertes par viscosité et par
échanges thermiques. Pour prendre en compte ces pertes, la masse acoustique linéique
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m/, = p/A est alors remplacée par des impédances linéiques Z/, et la capacité linéique de
la conduite par une admittance Y.

Une modélisation d’'un systeme continu comme un enchainement d’un grand nombre
d’éléments discrets (figure 9.4), permet de prendre facilement en compte ces pertes. La
mise en ceuvre de cette méthode est illustrée dans le chapitre 11.

9.1.3 Jonction
Définition

Les équations qui régissent une jonction sont obtenues en explicitant le bilan des
débits-volume entrant et sortant des différentes branches, tout en supposant que la pres-
sion dans cet élément est partout la méme.

{ G = @+ qn [m® - s71] (9.9)

Pr = P2=Pm [Pa]

Ecriture matricielle

Sous forme matricielle, ces équations s’écrivent :

{ y =1, 11 . ] (9.10)

Fi1G. 9.5 — Jonction

9.1.4 Compliance acoustique
Définition

La compliance acoustique idéale répond a

t
ﬁ:C;l/ Gdt ; p=-—+4q [Pa] (9.11)
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Considérons une cavité d’un volume V; et dans laquelle régne une pression ps. En
supposant un processus adiabatique et un fluide parfait pour lequel pVY = ¢ et

a= (7105//))1/27 la capacité C, de 'accumulateur s’écrit [94]

e W Vs 3 _
Tdps e pa? [m® - Pa™] (912)

8 =

La compliance acoustique est un composant délimitant une portion de fluide subissant
un changement d’état. Dans (9.11), ¢ est le débit-volume entrant dans la compliance.

Ecriture matricielle

A partir des équations (9.10) et (9.11), on trouve facilement (figure 9.6)

by | _ 1 0 } |:B1 } 9

= . .13
{ 4, :| { —jwCy 1 4 ( )
Accumulateur a air

Un accumulateur a air est un filtre passe-bande dans les applications hydroacoustiques.
11 s’agit d’un élément souvent placé en dérivation sur la conduite principale, contenant
un certain volume de gaz. On considére un accumulateur sans tuyau de raccordement
a la conduite principale, comme le montre la figure 9.7. L’accumulateur peut stocker
dynamiquement une quantité d’eau par changement du volume de gaz sous leffet du
changement de pression dans la conduite principale.

En supposant un processus adiabatique et un gaz parfait avec une pression de ligne
ps et un volume d’air V;, nous avons psV=r = ¢*¢. La capacité C, de accumulateur est

I\ A

C, = = = m?® . Pa~! 9.14
dps Vair Ps Pair C2 [ } ( )
avec ¢ la célérité d’onde dans Dair.
3 77777 _|—Volumedeau 3 77777 _|—volumedar
ST S ‘ qmé | Pm
= e = — - - =
iy A ek iy A ek
P [ Py [
Fic. 9.6 — Accumulateur simple F1G. 9.7 — Accumulateur a air
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Compliance acoustique d’une conduite fermée a un bout

Soit une conduite fermée & un bout par un fond rigide (figure 9.2). Son impédance
acoustique d’entrée est donnée par 1’équation (8.35) avec Z,(z1) = 00, 1 =L et x2 =0

Zuo = — Za cot kil 2] (9.15)

Pour une conduite courte, la cotangente est remplacée par le développement en série
o L 1 3
cotkl = (kO)™" + —(k0) — —(kt)° + ... 1] (9.16)
3 45

Pour k¢ < 0.3, le deuxiéme terme est inférieur & 3% du premier et Z,, est approximati-
vement

Zag = =i Zac(kO) [€2] (9.17)
En faisant intervenir successivement Z,. = pa/A, k = w/a et le volume V; = (A de la
conduite, on trouve

~ 1
Zo0 = 5V o) 2] 518)

L’impédance d’une compliance étant 1/j wC,, on déduit de (9.18) qu’une conduite fermée
a une extrémité est une compliance acoustique pour autant que la condition k¢ < 0.3 est
vérifiée, c'est & dire £ < A/20.

Si on admet pour k¢ < 1 une approximation correspondant aux deux premiers termes,
on trouve

Zog = 1/(jwC,) +jwmae 2] (9.19)

ou C, est la compliance du tube et m,., une masse acoustique équivalente
1 1 2 —4
M = Lot/ A4) = 5 (m/A?) kg -~ (9.20)

m étant la masse de fluide dans la conduite.

9.1.5 Résistance acoustique
Définition
La résistance acoustique est le composant idéal, siege d’une transformation d’énergie

acoustique en une autre forme, par exemple en chaleur. La résistance acoustique R, en
Q. [N -s-m9] est définie comme

p=Raq ) p= Rag [P&] (921)
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Ecriture matricielle

L’écriture matricielle de ce composant s’écrit
HEtE 02
1, 0 1 4

9.2 Représentation des systemes par des schémas

9.2.1 Introduction

Les réseaux de Kirchhoff sont une représentation des systemes électriques a constantes
localisées. Par construction, un tel réseau contient implicitement toutes les équations
régissant le systeme représenté.

11 existe une grande analogie entre les systemes électriques, mécaniques et acoustiques
linéarisés. La comparaison des relations de définition des composants et de leurs pro-
priétés énergétiques, montre qu’elles sont les mémes. Ainsi, il est possible de généraliser
la représentation en réseaux de Kirchhoff aux systémes mécaniques et acoustiques.

9.2.2 Réseaux équivalents

Dans la transposition d’'un domaine a l'autre, une correspondance est établie entre
les grandeurs considérées comme jouant un role analogue. Le choix de ces grandeurs est
libre, ce qui permet de représenter le systeme par une analogie directe ou une analogie
inverse [4, 94].

Considérons des grandeurs générales e pour “entre” les bornes d’un composant (p.e.
u,p,v), et d pour “dans” un composant (p.e. i,¢,F'). Une immitance lie les phaseurs e et
les phaseurs d par une fonction V (jw).

On appelle analogie directe, la représentation en schémas dans laquelle les immit-
tances représentent des impédances et analogie inverse celle ou elles représentent des
admittances. Un schéma est appelé direct dans le cas de 1'analogie directe, un inverse
dans l'autre cas.

9.2.3 Intérét de ’analogie directe pour les systémes acoustiques

Pour les systemes mécaniques et acoustiques, 'une ou 'autre analogie est mise en
ceuvre. En pratique, U'inverse est préférée pour les systemes mécaniques : la vitesse étant
définie aux ou entre les extrémités des composants mécaniques, lui faire correspondre la
grandeur e apparait plus naturel [4, 94]. Il en suit directement un autre avantage : la
conservation de la topologie entre une représentation mécanique et son schéma inverse.

Au contraire, pour les systémes (hydro-)acoustiques, Panalogie directe est préférée :
le débit-volume ¢ étant défini a travers un composant, on lui fait plus volontiers cor-
respondre la grandeur d. De la méme maniere, il y a une forte ressemblance entre la
représentation hydraulique et le schéma direct.
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1
kg

o] I
N % e

1
ke

i,

_ 1 .
@=Ve r ko SM Q=g gr

1 1 mli/i?\lmz
1°7

C. d.

F1a. 9.8 — Systéme mécanique (a.), son schéma inverse (b.,d.) et son schéma direct (c.)

Bien qu’il soit possible d’utiliser I'une ou 'autre représentation, il est plus com-
mode d’utiliser ’analogie qui conserve la méme topologie. En effet, il n’est pas toujours
évident de reconnaitre le schéma équivalent basé sur 'autre analogie. Un exemple d’un
systeme mécanique un peu plus complexe et ses schémas inverse et direct est donné
dans la figure 9.8. On remarquera que le schéma 9.8.b est le méme que 9.8.d. Il a été
dessiné différemment pour faire resortir la ressemblance entre les topologies du systeme
mécanique (figure 9.8.a) et son schéma inverse (figure 9.8.b).

9.3 Théorie des réseaux linéaires [12]

9.3.1 Théoréme de Thévenin

Tout bipole linéaire contenant des éléments passifs et des sources indépendantes est
équivalent a une source de tension unique E en série avec une impédance Z (figure 9.9).
La source E est égale a la tension aux bornes du bipole et 'impédance Z est égale a
I'impédance vue des bornes du bipéle dont les sources sont annulées.

Par lexpression “annuler les sources”, il faut comprendre que 1'on court-circuite les
sources de tension et que 'on ouvre les sources de courant.

9.3.2 Théoréme de Norton

Les théoremes de Norton et de Thévenin sont duaux. Tout bipole linéaire contenant
des éléments passifs et des sources indépendantes et dépendantes est équivalent a une
source de courant unique I; en parallele avec une admittance Y (figure 9.10). La source
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i pmmm-oo= - Cod
[—O—#—0— I
®) lu R | = :i EZ :lu G

F1G. 9.9 — Théoréeme de Thévenin

I est égale au courant [.. délivré par le bipole sur un court-circuit et ’admittance Y est
celle vue des bornes du bipole dans lequel on a annulé les sources indépendantes.

T ' ‘
®) lu ® | = Y:lu ®)

—o——o—

N e
oD L

F1G. 9.10 — Théoreme de Norton

9.3.3 Intérét

La problématique de la détermination et la prédiction de la stabilité de fonctionne-
ment d’une installation hydroélectrique est un sujet de recherche actuel. Les théoréemes
mentionnés ci-dessus sont a la base d’une autre voie pour caractériser une source d’exci-
tation. Cette approche est expliquée plus en détails dans le chapitre 19.

9.4 Meéthodes d’analyse des régimes d’oscillations
établis

9.4.1 Méthode des impédances

La méthode des impédances hydrauliques permet de déterminer tres directement la
réponse a une excitation simple.

On commence par formuler les impédances aux extrémités du systéme. Les impédances
dans le circuit sont ensuite calculées en tenant compte des caractéristiques dynamiques
de chaque élément. Les noeuds sont traités en admettant que la pression est la méme
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dans toutes les branches. Cheminant ainsi depuis toutes les extrémités, on détermine
I'impédance au point d’excitation. La réponse locale en pression est alors tirée de I'impé-
dance et de 'excitation en débit-volume, ou inversement. Si un systéme est soumis a
plusieurs perturbations, le principe de superposition est appliqué.

La méthode est également applicable si le systeme inclut des éléments mécaniques :
I'impédance mécanique au point d’interconnexion doit correspondre & I'impédance acous-
tique. Une exemple typique est un haut-parleur placé a l'entrée d’un tube [94].

9.4.2 Méthode des matrices de transfert[19, 100, 67]

Dans cette approche, un systeme dynamique est découpé en composants élémentaires.
Pour chacun de ses composants, la relation entre les variables d’état X, a 'entrée et a
la sortie de ’élément est exprimée par une matrice de transfert M, définie comme

X, =MX, (9.23)

avec X, = [p gk]T le vecteur regroupant les variables d’état dans la section k. Chacun
des termes [M,;(jw)] de la matrice est fonction de la fréquence.

Pour des éléments simples, tels qu'un trongon de conduite rectiligne, les termes de la
matrice sont exprimés analytiquement, en partant des équations de base de la mécanique
des fluides, comme illustré dans les derniers chapitres.

Pour des éléments complexes, tels quune pompe ou une vanne cavitante, une telle
approche n’est pas possible. Afin de contourner le probleme, deux solutions sont pos-
sibles :

1. Les termes de la matrice de transfert sont déterminés expérimentalement.

2. Sur la base de considérations physiques, un modele constitué de composants élé-
mentaires est proposé. Chacun des quatre termes de la matrice est explicité en
une fonction rationnelle de jw, apres quoi les coefficients sont identifiés a partir de
mesures expérimentales.

La difficulté avec cette derniere approche réside dans le nombre de parametres diffici-

lement mesurables dans une installation hydraulique. Nous y reviendrons dans la section
10.2.
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Chapitre 10

Modélisation d’une installation
hydraulique

10.1 Introduction

L’objectif consiste a étudier le comportement dynamique d’une installation hydrau-
lique a 'aide de composants linéaires tels que ceux présentés dans la section 9.1. Dans
ce chapitre, des modeles analytiques sont présentés pour les différents composants d’une
installation hydraulique. On y trouve une compilation de 'état de l'art actuel ainsi
que des éléments originaux. Bien que cette modélisation implique une simplification des
phénomenes réels, cette démarche a son importance au niveau de la compréhension du
comportement dynamique de l'installation.

10.2 Détermination des composants

Afin de construire le modele dynamique global d’une installation hydraulique, il est
nécessaire de la découper en composants plus simples pour lesquelles un modele existe ou
peut étre proposé. Chacun de ces composants est discuté dans les paragraphes suivants.
La décomposition est la suite logique de I'observation d’une installation type (figure
10.1) :

1. la conduite d’alimentation de la turbine,

2. la turbine,

(a) la bache spirale,
(b) le distributeur et la roue,

3. le diffuseur,

(i) partie avec torche (vortex cavitant),
(ii) partie sans torche,

4. le canal d’évacuation,
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Fic. 10.1 — Détermination des composants d’une installation hydraulique

Comme mentionné dans la section 9.4, au lieu de proposer un modele analytique, il
est possible de mesurer directement la matrice de transfert de la turbine. Cette technique
est couramment appliquée pour des pompes. En général, ce n’est que rarement possible
pour des turbines car le diffuseur débouche le plus souvent dans un réservoir d’eau a
surface libre. La mesure de la matrice de transfert est rendue assez ardue.

1. L’acces aux variables d’état des deux cotés de la turbine est indispensable. Le débit-

volume acoustique est mesuré en utilisant la méthode des trois capteurs (§18.2.4).
Ceci nécessite la présence d’'un bout de conduite rectiligne et uniforme, ce qui est
rarement le cas en aval de la roue sur les stand d’essais.

2. Méme si I'on pouvait mesurer le débit-volume acoustique a la sortie du diffuseur,
il ne serait pas possible de remonter a la matrice de transfert. En effet, on ne
peut pas établir deux modes vibratoires indépendants, la condition limite étant
Z =0(p=0) alasortie du diffuseur, ce qui est nécessaire pour le calcul de termes
de la matrice [50].

3. De nombreux parametres sont difficilement quantifiables :

e la mesure du débit-volume acoustique dans une section circulaire, perpendi-
culaire a I’axe du diffuseur,

e l'estimation directe de la variation du volume de torche et donc de la compres-
sibilité de ce volume de vapeur,

e l'estimation de 'amortissement hydraulique dans l'installation,

e la mesure de la vitesse de rotation et du couple dynamique comme grandeurs
complexes et donc I'interaction possible avec les masses tournantes, I’amortisse-
ment mécanique au niveau de I'arbre.

e la caractérisation d’une source d’excitation associée au fonctionnement a charge
partielle de la turbine.
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10.3 La conduite forcée et le canal d’évacuation

La conduite forcée et le canal d’évacuation, bien qu’en général ils ne soient pas de
section circulaire, peuvent étre considérés comme des conduites simples. En fonction de
leur longueur et de la prise en compte ou non des pertes, une des équations (8.25), (8.26)
ou (9.3) est utilisée.

10.4 Diffuseur

Faute de pouvoir dériver des expressions analytiques de I’écoulement au sein du dif-
fuseur, en raison de sa complexité, cet élément est souvent représenté par un modele
simple.

10.4.1 Systéme a parametres répartis

Un modele physique peut étre obtenu en se basant sur les considérations suivantes.
e Les pertes sont négligeables.
e Le diffuseur est un enchainement de deux conduites simples :

1. une premiere conduite de longueur ¢; ou une torche est présente au sein de
I’écoulement. Sa section est supposée constante et égale a la section moyenne
A; de cette partie du diffuseur. La compliance est supposée étre répartie de
maniere homogene le long de I'axe du diffuseur et avoir un comportement
linéaire. Nous pouvons donc utiliser le modele de I’équation (8.26), mais en
prenant en compte la compliance par une célérité a; adaptée pour cette partie
du diffuseur. a; est liée au volume de vapeur Vi, et la compliance Cy par une
équation de type (9.12). Les parameétres ai, Viap, Cyq dépendent du point de
fonctionnement de la turbine, le nombre de Thoma o, ...La célérité a; sera
bien plus petite que dans la conduite forcée, la compliance étant plus grande
en raison de la présence de la phase de vapeur.

2. une deuxieéme conduite de longueur ¢; sans torche. Le méme modele peut étre
utilisé avec une célérité a; adaptée. De nouveau, on prend comme section, la
section moyenne Aj; de cette partie du diffuseur. Il est également possible de
considérer le diffuseur comme un enchainement de petites conduites de section
constante afin de prendre en compte I’évolution de la section le long de son
axe.

I

La matrice de transfert du diffuseur, reliant [Be g,]" a lentrée du diffuseur (coté

turbine) et [p_ QS]T a la sortie est égale au produit matriciel

wh % gip wh whii L8 gip whi
Be — CAOS aj . ']Ai Sll; aj CAOS aij " ‘]Ai SHZ]“ aij Es (10'1)
q —j=Lsin ©4 cos 23 —jEL sin < cos £
e pai a; a; pai aii aii 1
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La complexité de ce modele est donc relativement élevée mais permet une description
plus précise des phénomenes que le modele d’oscillateur élémentaire (§10.4.2) qui a été
souvent utilisé jusqu’a nos jours.

Ce modele est équivalent au modele simplifié [87, 21] proposé par Couston qui le
déduit d’'une maniere différente. Son modele non simplifié prend en compte 1'effet Doppler
induit par ’écoulement permanent (nombre de Mach # 0).

Si les pertes sont prises en compte, les deux matrices dans 1’équation (10.1) sont
remplacées par des matrices de type (8.25).

10.4.2 Systéme a parametres localisés

Pour les phénomeénes de basse fréquence qui nous préoccupent, la longueur d’onde
est souvent grande par rapport a la longueur axiale du diffuseur ce qui permet de limiter
lordre du modele.

Bon nombre de travaux de recherche partent d’un modele d’oscillateur simple, constitué
d’une masse d’eau et une souplesse de torche, pour analyser le comportement dynamique
du diffuseur (figure 10.2.a). Cette représentation correspond a une conduite de longueur
équivalente ayant une section égale & la section moyenne du diffuseur, avec en dérivation
un accumulateur qui contient le méme volume de vapeur que la torche (figure 10.2.b).
En considérant le diffuseur comme un composant isolé [50] (I'impédance d’entrée de la

My IICO' -

b.

Volume devapeur __|!
danslatorche

a.

Fic. 10.2 — Le diffuseur modélisé comme oscillateur élémentaire

conduite d’alimentation est infinie), les constantes du systéme sont la masse acoustique
my de la colonne de liquide et la compliance acoustique Cy; de la torche. La fréquence

propre de ce systéme est
f 1 pdl
=—— avec mg= | ——
"7 2ny/mgCy 7] A
La compliance ne peut pas étre mesurée directement. Toutefois, elle peut étre estimée

a partir de équation (10.2).

(kg - m™ (10.2)

1. Lors des essais sur modele, la fréquence fy de l'oscillation de masse est identifiée,
2. my est estimée a partir de la géométrie connue du diffuseur,
3. Cy est calculée a l'aide de (10.2).
La compliance Cy peut étre exprimée en fonction du volume de vapeur et de ’énergie
massique nette a disposition : Cy = —0Viap/p ONPSE.
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10.5 Excitation naturelle de la turbine

10.5.1 Modélisation d’une source acoustique

La modélisation d’une source acoustique se base sur la théorie de I'acoustique linéaire
en caractérisant une source de pression p, et une impédance interne Z,, équivalant
a un générateur électrique. Suivant la convention employée, le circuit est constitué
d’'une source de pression p_débitant dans une impédance de charge en série Z, (figure
10.3.a, générateur de Thévenin), ou d'un générateur de débit-volume g, en parallele avec
l'impédance de charge Z, (figure 10.3.b, générateur de Norton). L’impédance de charge
correspond au rapport entre la pression et le débit-volume au niveau de la source.

F1c. 10.3 — Représentation d’une source acoustique par un générateur équivalent :  a.
générateur de Thévenin  b. Générateur de Norton

A cette analogie, intégrant intrinsequement les phénomeénes d’ondes stationnaires,
on peut associer une représentation sous forme de schéma bloc dans le cas ou le géné-
rateur débite dans une charge Z, partiellement réfléchissante. Reprenons 1’expression
du générateur de Thévenin de la figure 10.3.a et décomposons 1'onde p en contribution
progressive et rétrograde (8.28) -

p=p fp = (10.3)

by +2Z.
P, —p j2
= —= = 104
1 Zw  ZutZ, (10.4)

Nous avons donc l'onde progressive P, et onde rétrograde p_, réfléchie par la charge,

mais incidente sur le générateur (figure 10.4).

La relation (10.4) permet d’éliminer Z, de I'expression (10.3), ce qui permet d’expri-
mer p comme :

_ Zac + Zas - Zac

B Bt e B 2 Zae

=as

(10.5)

Le premier terme du membre de droite exprime la pression générée par la source débitant
dans I'impédance caractéristique, c’est a dire dans un tuyau de longueur infinie ou doté
d’une terminaison anéchoique. Le second terme caractérise 'onde rétrograde, incidente
sur 'impédance interne Z,, de la source. Le terme (Z,, — Zac)/(Zas + Zac) nest autre
que le coefficient de réflexion associé & Z,, [94].

as
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‘ac

pY Zas"’ Zal)

Zas - Zac
Zas + Zac

b,

F1a. 10.4 — Représentation (schéma bloc) d’une source acoustique

10.5.2 Excitation naturelle

Comme présenté dans la section 4.3, des fluctuations hydrauliques se manifestent pour
des régimes en dehors du point de fonctionnement optimal. Cette excitation naturelle
se produit dans le diffuseur de la turbine. A I'heure actuelle, le mécanisme exact de ces
instabilités reste une question ouverte et est un sujet de recherche important dans le
domaine des machines hydrauliques [2].

L’excitation naturelle est induite par I’écoulement interne au diffuseur. Considérons le
champ non stationnaire de vitesses dans le diffuseur, tournant a la fréquence de précession
(figure 4.2). On peut imaginer que le débit-volume axial instantané, intégré sur une
section du diffuseur, dépend de la position angulaire de ce champ. Il en résulte une
variation périodique synchrone du débit-volume, ainsi qu’une fluctuation de pression
synchrone correspondante. Dans cet esprit, on fait 'hypothese que 'excitation peut étre
représentée par une source acoustique en série avec les réseaux d’impédances (figure 9.3)
(zones sans et avec torche) du diffuseur (figure 10.5).

zone excitation zone
sanstorche naturelle avec torche

Fic. 10.5 — Représentation analogique d’une excitation naturelle
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10.6 La roue et la bache spirale de la turbine

10.6.1 Introduction

La géométrie et ’écoulement complexe dans une turbine rendent ardus la déduc-
tion d’une formulation analytique précise de la matrice de transfert. Voila pourquoi
la plus grande partie des recherches dans ce domaine s’oriente vers la détermination
expérimentale de la matrice de transmission. Il s’avere qu’au premier ordre, la bache, le
distributeur et la roue, en absence de cavitation, se comportent comme des éléments de
conduite.

10.6.2 Systéme a parametres localisés

Dans un premier temps, on fait les suppositions suivantes.
1. Il n’y a aucune interaction dynamique entre les parties hydraulique et mécanique.
2. Il n’y pas de compliance au sein de la roue, qui pourrait provenir de :
a. la présence de cavitation au sein de la roue,
b. la compressibilité du fluide,
c. la déformation élastique de la bache spirale.
3. les dimensions de la turbine sont petites par rapport a la longueur d’onde des
phénomenes incriminés.
Dans ce cas, seule la masse d’eau dans la bache spirale et dans la roue sont prises en
compte, ce qui donne la matrice de transfert (9.3)

bR "

Les pertes peuvent étre prises en compte par une perte singuliere équivalente. Une
résistance est ajoutée au terme Mz = —(R + jwm,). Ce type de modele a, entre-autre,
été utilisé pour étudier la stabilité d’installations hydrauliques [101, 78, 35].

10.6.3 Systéme a parameétres répartis

Le modele a parametres répartis d’une conduite donnera de meilleurs résultats pour
des plages de fréquence pour lesquelles la longueur d’onde n’est plus négligeable devant
la longueur du systéeme hydraulique. En négligeant les pertes, la matrice de transfert est
donc celle d’une conduite ayant une longueur équivalente ¢ (équation (8.26)).

wl : s wl
p]_ 7c_os 2 —jZacsin < P, 107)
4, Z—ai sin %@ CoS “’;[ 4,

Des résultats expérimentaux réalisés sur une boucle d’essais incluant une pompe
centrifuge [65] correspondent bien & ce modele dans la plage de la validité de ’hypothese
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d’ondes planes. D’autres travaux similaires confirment ces résultats [14] et mettent en
évidence que la matrice de transfert est indépendante de la vitesse de rotation de la
pompe centrifuge.

10.6.4 Matrice de transfert basée sur des caractéristiques sta-
tiques

Dans la littérature, les modeles dynamiques développés se limitent souvent a une
matrice de type [81]

)=l %1 s

ou Z, est I'impédance de la turbine obtenue & partir de la caractéristique statique E(Q)
de la turbine : I’énergie massique moyenne a disposition de la machine en fonction du
débit-volume (10.9). L’impédance Z, s’écrit

dQo
L’évaluation de 'impédance se fait au point de fonctionnement (Ep, Qo). Ce modele part
du principe que des phénomenes dynamiques peuvent étre étudiés comme une succession
d’états stationnaires de la turbine.

Ce type de modele a été appliqué dans le cadre de recherches plus anciennes [99, 39]
sur la stabilité d’installations hydrauliques. Cette approche quasi-statique n’est appli-
cable que pour de tres basses fréquences : une analyse de sa plage de validité dans le
domaine fréquentiel est nécessaire.

10.6.5 La turbine comme composant actif

La matrice de transfert donne la relation entre le vecteur d’état a 'entrée et a la sortie
d’un composant hydraulique. Il est possible de décrire par une succession de matrices
toutes les parties passives d'un circuit hydraulique. Dans le cas ou le circuit comporte
un composant actif, c’est a dire un composant qui génere des perturbations hydroacous-
tiques, un vecteur source est ajouté [65]. L’équation (9.23) devient

g]-ow ]3] [:]

22 gl gs

Il est alors possible de décrire completement le comportement hydroacoustique d’un
circuit quelconque, a condition de disposer d’une représentation matricielle de chaque
composant du circuit et de connaitre les sources.

Remarquons que ce paragraphe ne porte pas sur les phénomenes d’interaction entre
le fluide et la structure mécanique [18, 111, 112, 103], mais seulement sur des composants
actifs auxquels on peut associer une ou plusieurs sources discrétes.
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Les pompes centrifuges ainsi que les turbines sont des exemples de composants actifs

complexes. L’observation de la variation de puissance (section 4.3) en est une illustration.

Au moins deux types de perturbations peuvent étre distinguées.

e Dans les paragraphes précédents, nous avons supposé qu’aucune interaction avec
les masses tournantes n’a lieu. Une variation du couple et de la vitesse de rotation
de la turbine donneront lieu & une variation de la pression et du débit-volume
aux bornes de la machine. De maniere générale, la relation entre les grandeurs

mécanique et hydraulique peut étre exprimée par

p, ] | My oMy | [T 011
a. | | M MP || w (10.11)

Les caractéristiques statiques de la turbine permettent d’obtenir une premiere esti-
mation des termes de la matrice My,. Parmi les quatre parametres F, Q, T et w qui
caractérisent le fonctionnement de la turbine, deux parametres sont indépendants.
En linéarisant les caractéristiques au point de fonctionnement considéré, nous pou-
vons exprimer

AE = (DE/OT)y AT + (0E/dw)y Aw
AQ = (0Q/OT)o AT + (9Q/dw)y Aw

(10.12)

En premiere approximation, le vecteur source peut étre associé aux variations

d’énergie massique et de débit-volume : p =~ pAE et ¢ ~ AQ. Comme men-

tionné dans le paragraphe 10.6.4, la validité dans le domaine fréquentiel de ce
modele sera limitée aux trés basses fréquences (approche quasi-statique).

A vitesse de rotation constante, la turbine est génératrice de fluctuations de pres-

sion et de débit-volume. Ceci a été démontré par des travaux expérimentaux [107]

et numériques [68].

— Les perturbations peuvent étre liées au passage des aubes de la roue devant les
directrices de la turbine, induisent une interaction de sillage et /ou une interaction
potentielle.

— Le passages des aubes de la turbine devant le bec de bache, induisant également
des variations de couple sur l'arbre de la machine.

Pour les pompes, la matrice de transmission et la source sont souvent identifiées
expérimentalement pour étre utilisées dans des logiciels de simulation numérique. Peu
de travaux ont été entrepris dans le but de déterminer la matrice My,, prenant en compte
le couple dynamique et la vitesse dynamique.

10.7 Installation hydroélectrique

10.7.1 Modélisation

Un modele simple d’'une installation hydroélectrique est proposé dans la figure 10.6 en
utilisant les composants présentés dans les paragraphes précédents. L'intérét de ce modele
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monodimensionnel ne réside pas dans une description précise des phénomenes physiques
locauz, car ils sont trop complexes notamment dans le diffuseur (tri-dimensionnels).
Cependant, pour autant que l'on puisse considérer le systeme hydraulique comme un
systeme linéaire, cette modélisation peut apporter une bonne compréhension du com-
portement dynamique global de I'installation.

®z| | Ry

conduite diffuseur turbine conduite

F1c. 10.6 — Modele simple d’une installation hydraulique

Deux types de fréquences jouent un role important dans le comportement dynamique :

1. Fréquences d’excitation a charge partielle.  L’installation hydraulique est exposée
a l'excitation naturelle de la turbine. La figure 16.4 montre un spectre d’amplitude
typique de l'excitation mesurée a l'entrée de la bache spirale. On remarque la
présence d’une fréquence prépondérante, correspondant a la fréquence de précession

de I’écoulement au sein du diffuseur, et ses harmoniques,

2. Fréquences propres de l'installation hydraulique. ~Comme chaque systeme dyna-
mique, U'installation hydraulique est caractérisée par des modes propres. A chacun
des ces modes vibratoires correspond une fréquence propre (§10.7.2).

Si une de ces fréquences d’excitation est proche d’une fréquence de résonance de l'ins-
tallation, la réponse dynamique de l'installation peut donner lieu & des fluctuations im-
portantes de pression et de débit-volume.

10.7.2 Exemple de calcul

Nous emploierons la méthode des matrices de transfert pour calculer les fluctuations
hydrauliques a Uentrée de la bache spirale.
Les fluctuations hydrauliques aux limites de ces composants peuvent étre calculées :

[i} (ML) (M) (M) (M) [M,] [MJ{%:}HMA [M”{H (10.13)

Une simplification de la notation permet d’écrire :

{gi } = M {]éj } M.} { } (10.14)
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F1G. 10.7 — Détermination des composants d’'une installation hydraulique

oup, et q, représentent 1’excitation naturelle de la turbine, qui est supposée étre localisée
entre la partle du diffuseur avec et sans torche. p Py et q q, sont les fluctuations a ’entrée
de la conduite forcée, et p  eb 4, celles a lentrée du bassin aval.

Avec les conditions aux limites p p,=0etp, =0, les équations résultantes s’écrivent :

0 = Mg, +MMp +MPg

10.15
1, = M ¢, +M?p +M(22>q (10.15)

Dans la littérature concernée, il est en général supposé que q, =0 et que lexcitation
p, est connue. Les équations (10.15) permettent alors de caleuler q,etq,
"~ Les réponses dynamiques se calculent facilement aux limites de chaque composant,
par exemple a la sortie de la roue (indice sr) :

[ 2] =l [ 2] (to.16)

q 5

=sT

Cette approche est appliquée a une installation hydraulique sans pertes. Les di-
mensions sont comparables a celles de la plate-forme d’essai utilisée pour la partie
expérimentale (figure 16.1). Elles se trouvent dans le tableau 10.1.

La figure 10.8 montre les spectres de pression acoustique, calculés a la sortie de la
roue. Elles sont rendues non dimensionnelles par division par 'amplitude de la pression
acoustique de la source P, Cette source de pression émet un bruit blanc (amplitude
constante sur toute la plage de fréquence), ce qui permet de faire ressortir les fréquences
propres du systéeme hydraulique. Quelques observations sont résumées ci-dessous.

e Dans les figures 10.8.a et b, on observe les fréquences propres de I'installation. En
fonction de la longueur, en particulier de la conduite forcée, la premiere fréquence
propre peut se trouver dans la plage de l'excitation naturelle ou de ses premiers
harmoniques.
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Conduite forcée 4+ roue || Diffuseur avec torche || Diffuseur sans torche
M, M, M, M, MM,
n°| £ | d a () d a (| d a
a ||80]0.5 1300 11]0.55 500 2 10.65 1000
b ||50]0.5 1300 11]0.55 500 2 10.65 1000
¢ ||50]0.5 1300 11]0.55 100 21 0.65 1000
d ||50]0.5 1300 11]0.55 40 21 0.65 1000

Unités : longueur ¢ = [m], diametre d = [m], célérité a = [m/s]

TaAB. 10.1 — Parametres relatifs aux différentes configurations calculées

e Dans les figures 10.8.c et d, la torche est modélisée par une célérité a, tres basse.

Les fréquences propres peuvent étre répertoriées en deux catégories :

— les fréquences associées a ’oscillation de masse de la masse d’eau dans le diffuseur
contre le volume souple de la torche,

— les fréquences associées a la conduite forcée, en supposant que celle-ci constitue
presque la longueur totale de l'installation. Plus la conduite forcée est longue
par rapport a la longueur du diffuseur ¢4, moins ce type de fréquences propres
dépend de £;.

Les fréquences propres associées a l'oscillation de masse deviennent rapidement

plus petites si la compliance de la torche augmente (¢ :+50Hz et d :+£19Hz +

harmoniques).

10.7.3 Installation équipée d’un systeme d’admission d’air

Une solution passive a la problématique des oscillations hydrauliques consiste a in-
jecter un débit d’air constant dans le diffuseur. Cette opération revient a changer la
compliance acoustique relative a la torche (figure 10.2).

De cette maniere, le comportement dynamique de l'installation peut étre modifié
pour que les fréquences propres associées a ’oscillation de masse soient en dehors d’une
fréquence de l'excitation naturelle de la turbine. Or, cette méthode ne donne pas tou-
jours le résultat escompté. Comme mentionné dans le paragraphe précédent, la raison
pourrait en étre que I'excitation naturelle de la turbine est proche d’une fréquence propre
associée a la conduite forcée. Changer la compliance acoustique n’aura alors qu’une faible
influence sur ce type de fréquences propres, comme illustré dans les figures 10.8.b, c et
d.

10.8 Conclusion

Dans ce chapitre, une modélisation d’une installation hydraulique est présentée. La
méthode de matrices de transfert a été mis en ceuvre pour calculer les fréquences propres
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F1G. 10.8 — Pression acoustique a la sortie de la roue relatif a la pression d’excitation :
a., b. fréquences propres “sans torche” c., d. fréquences propres “avec torche”
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de 'installation, excitée par un bruit blanc émis par une source de pression acoustique
au sein du diffuseur.

EPFL-IMHEF-LMH

Chapitre 11

Controle de la stabilité de
fonctionnement

11.1 Introduction

Le contrdle acoustique actif consiste a atténuer un bruit génant en lui superposant, a
I’aide de sources secondaires dites actionneurs, un bruit de méme nature mais “opposé”
[77, 95, 36, 114]. Le calcul de la commande des actionneurs se fait par Uintermédiaire
d’algorithmes permettant la minimisation d'un critére énergétique sur un ensemble de
capteurs d’erreur.

On a évoqué précédemment la problématique liée a la stabilité de fonctionnement
des installations hydroélectriques. Les solutions proposées a I'heure actuelle peuvent
étre qualifiées de passives. L’idée centrale de ce travail de recherche est de réduire les
fluctuations hydroacoustiques en exploitant le concept de controle actif.

La méthodes des impédances et la méthode des matrices de transfert sont deux for-
mulations différentes de la méme thématique scientifique. La derniere est plus facile a
implanter avec un langage de programmation. Cependant, la méthode des impédances a
I’avantage de faciliter la compréhension physique pour des réseaux relativement simples.
Apreés avoir utilisé la méthode des matrices de transfert dans le chapitre précédent, nous
emploierons maintenant la méthode des impédances.

Dans la section 11.2, le principe de fonctionnement est expliqué. Ensuite, une in-
terprétation physique de I'action de la source secondaire est donnée dans la section 11.3.

11.2 Principe du controdle actif

De nombreuses études développées dans la littérature dans le domaine de 1’acous-
tique aérienne ont permis d’expliciter le comportement de systemes de controle ac-
tif [76, 31, 105]. Ces études analytiques ont été entreprises en considérant les sources
d’excitations comme des composants linéaires. Elles peuvent donc étre associées a des
générateurs de Thévenin (ou Norton). La figure 11.1 montre un schéma d’une installation
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hydroélectrique excitée par :

a.

a+Db.

un systeme actif (figure 11.1.a). Les seules suppositions au niveau de sa nature,
c’est-a-dire la réalisation concrete du systeme actif, ressortent de cette figure :
(a) il s’agit d’une source externe; elle est en paralléle avec les composants de
I'installation hydraulique,
(b) Pendroit d’application ; elle agit a la sortie de la roue Francis.

Ces suppositions seront commentées et justifiées plus loin dans le texte.

. Pexcitation naturelle lorsque la turbine fonctionne a charge partielle comme présen-

té dans la figure 11.1.b.

Le principe de superposition permet de calculer la réponse dynamique totale : la
pression acoustique a la sortie de la roue de la turbine se calcule comme la somme
des contributions P, de D'excitation naturelle de la turbine et la contribution Py

de la source secondaire externe.

T Ze— |
Ru| | Ri| o rsic | Ry, Ry | Tb Ry

a conduite diffuseur exc. turbine conduite

o
b bs

(R4 (R)zii e nadurlle (R Zaq '162 R» Tb Ry

b ~ conduite diffuseur exc. turbine conduite

S
S

(Rygi| e naurelle” | (R)y

1Ry Tb G

at+b = conaite  dffuswr e twbine  conduite

Fic. 11.1 - Schéma fonctionnel d’une installation hydraulique
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Calcul de la réponse fréquentielle & une excitation

La réponse dynamique a l'entrée de la bache spirale de la turbine peut étre calculée a
I’aide de composants discrets, tels que présentés dans le chapitre 9. Pour cela, la conduite
est divisée en n tranches (figures 9.3 et 9.4). L’impédance de ses composants dépend des
dimensions géométriques de la conduite et de la célérité d’onde :

_ pAL

20 = jwmy, avec M, = Yo [Q.) (11.1)
1 Al

Z° = avec = — O 11.2

Zi= e avec C, atn [Qa] ( )

L’'impédance a l'entrée Z,(x = 0) du tuyau se calcule a 'aide de 'algorithme 1 en
fonction de (11.1), (11.2) et 'impédance Z,(¢) & son autre extrémité. Cet algorithme
calcule I'impédance équivalente d’un enchainement de masses acoustiques en parallele
avec des compliances acoustiques.

Algorithme 1 Calcul de I'impédance d’entrée d’une conduite avec une impédance de
sortie Z,(¢) : Z,(0) = Zconduite(Z,(0), a, p, £, A, n)
Zy = Z,(0)
fori=1tondo,

Lo =L+ gty

end for
Z,00) <= Z,

Avec cet algorithme, I'impédance équivalente Z 5 de la turbine et sa conduite forcée,
ainsi que 'impédance équivalente Z 4 du diffuseur s’écrivent :

P, = Z4Zs q (11.3)
o Zao (Za+2Zp) Zoy +ZuaZg) ™"
Z..Z
p,= =z p, (11.4)
- (ZanFZB) Lyt LogZp™
14 Z
S

F1G. 11.2 — Schéma fonctionnel équivalent d’une installation hydraulique
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Cette dernicre équation exprime la pression acoustique P, générée par la source
secondaire. On constate que p,, ost completement controlable par l’ajustement de I'am-
plitude et de la phase de la source secondaire. Il est alors possible d’ajuster P, C de
maniere que la résultante des phaseurs p,, et Py s0it zéro.

P, =P, +B572 =0 (11.5)

En amont de la source externe (turbine et conduite forcée), les fluctuations hydro-
acoustiques induites par ’excitation naturelle sont compensées par celles induites par la
source secondaire. Ceci est illustré pour la pression acoustique a l'entrée de la bache P,
(figure 11.1), mais le raisonnement est généralement valable. La relation (11.6) entre p
et les fluctuations a la sortie de la roue p, montre que p , tend vers zéro pour p,— 0.

Ze
= 1@y (11.6)
Leq(14+2)

Zoqy est 'impédance équivalente de la conduite forcée et Z 4
I'impédance équivalente de la turbine plus la conduite forcée.

Zp représente

11.3 Interprétation physique

Cette formulation permet de mieux comprendre l'action engendrée par la contre-

excitation.

e La source secondaire parfaitement accordée provoque un court-cicuit acoustique :
une impédance nulle est imposée a l’endroit de 'excitation externe. De ce fait ce
systeme peut étre assimilé a une terminaison active assurant une parfaite réflexion
de l'onde incidente.

L’appellation absorption acoustique active, souvent employée pour décrire ces phé-
nomenes, est inadéquate : ce dispositif fonctionne sur le principe de la réflexion et
non de I"absorption.

e [’approche permet d’éliminer les fluctuations hydroacoustiques en amont de ’en-
droit d’implantation de I’excitation secondaire. En aval, les fluctuations de pression
et de débit-volume existent toujours. Il est montré en annexe A.3 pour un cas de
conduite uniforme que la caractéristique de la source secondaire dépend de la source
primaire et du systéme acoustique entre les deux sources.

Dans notre cas, la source secondaire agit directement sur ou pres de la source de
Pexcitation naturelle. Dans la littérature, le terme contréle a la source est souvent
employé pour cela.

e Il découle du point précédent que la contre-excitation doit étre appliquée en aval
de la roue Francis (dans le diffuseur). Afin d’éviter que la roue ne soit soumise a
des fluctuations hydrauliques, elle doit se trouver en amont de la source secondaire.

EPFL-IMHEF-LMH

11.4. Conclusion 89

e Lors du fonctionnement optimal de la source secondaire, elle ne rayonne ni n’ab-
sorbe une puissance acoustique active puisque la pression acoustique a cet endroit
est nulle. A une fréquence donnée, I'action de la source secondaire consiste & chan-
ger les fluctuations hydroacoustiques a l’emplacement de la source primaire pour
ainsi influencer la puissance acoustique active rayonnée de cette derniere. En termes
simples, si la pression acoustique est nulle au niveau de la source primaire (exci-
tation naturelle), elle n’a pas de charge et, par conséquent, elle ne fournit pas de
travail au reste du circuit hydraulique [77].

11.4 Conclusion

Dans ce chapitre, une modélisation de l'installation hydraulique et du systeéme d’exci-
tation est présentée. Bien qu’il s’agisse d'une modélisation globale et simple, elle permet
de comprendre le role d’une injection de débit dans le mécanisme de réduction des fluc-
tuations hydrauliques au sein de I'installation hydraulique.
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Troisieme partie

Controle actif de la stabilité de
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Introduction

La modélisation d’une installation hydroélectrique, y compris ’excitation naturelle de
la turbine et une contre-excitation générée par une source acoustique externe, a permis
d’expliquer le principe de fonctionnement d’un systeme de controle actif pour réduire des
fluctuations hydroacoustiques (§11.2). Dans cette partie, nous nous concentrerons sur le
développement d’un tel systeme actif et son application sur une plate-forme d’essais
incluant un modele réduit de turbine Francis.

Organisation de cette partie

Un composant clé de cette approche est la source hydroacoustique, indispensable
pour générer la contre-excitation. Le choix de cette source, un actionneur hydraulique
spécifique, fait 'objet du chapitre 12.

Une commande adaptée pour cet actionneur est esquissée dans le chapitre 13 et
détaillée aux chapitres 14 et 15.

Le systéeme de controle actif ainsi mis au point est testé sur un modele réduit d’une
turbine Francis. Les résultats sont discutés dans le chapitre 16.

En se basant sur I'expérience acquise lors des essais, le chapitre 17 indique quelques
voies pour améliorer le systeme de controle actif, aussi bien au niveau du concept
mécanique qu’au niveau du régulateur.
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Chapitre 12

Choix de ’actionneur hydraulique

12.1 Introduction

Bien que la physique des phénomeénes aéro- et hydroacoustiques repose principalement
sur les mémes bases, les éléments critiques sont tres différents.

D’abord, I'amplitude absolue de la pression acoustique, tant en valeur absolue que
relative a la pression atmosphérique, est tres petite pour un bruit aérien. Un simple haut-
parleur suffit comme source secondaire pour générer un “contre-bruit” afin d’atténuer le
bruit d’une source primaire. Dans le cas des machines hydrauliques par contre, 'ampli-
tude de la pression acoustique absolue et relative a la pression moyenne locale est plus
importante.

Ceci implique la nécessité de disposer d’un actionneur adapté. Dans ce chapitre, nous
nous attarderons sur le choix d’un tel actionneur.

12.2 Critéres de choix

La génération de la contre-excitation est un élément central dans le concept du
controle actif. Différents types d’actionneurs hydrauliques sont imaginables : le choix
final dépend des criteres dictés par application.

1. Les amplitudes de la pression et du débit-volume acoustiques peuvent atteindre
quelques pourcents de I’énergie massique et du débit nominal de la turbine. Les
fluctuations en jeu sont donc considérables, surtout si on compare a celles que 'on
observe dans des systemes d’hydraulique de puissance et des applications aéro-
acoustiques. Il est donc nécessaire de disposer d’un actionneur suffisamment puis-
sant qui peut générer un signal acoustique du méme ordre de grandeur.

2. Un deuxieme critere est la signature spectrale de I'excitation naturelle de la turbine.
Dans notre cas, 'excitation naturelle est souvent tres périodique, caractérisée par
la présence d’'une fréquence fondamentale et quelques harmoniques supérieurs.

3. Le type d’actionneur joue un role prépondérant dans le choix du régulateur qui le
pilote. Les caractéristiques de la commande, telles que la nature de l'algorithme,

EPFL-IMHEF-LMH
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les performances dynamiques, . ..en dépendent directement.

4. Du point de vue de la conception mécanique, 'actionneur doit étre robuste et
facilement réalisable.

ot

. Le cout économique qu’entraine 1'utilisation de ’actionneur doit étre le plus petit
possible, et ceci a plusieurs niveaux :
e ¢énergie nécessaire pour générer la contre-excitation,
e conséquences sur le fonctionnement de l'installation, par exemple le rendement
de la machine,
e colt d’installation et d’entretien.

12.3 Actionneurs hydrauliques

12.3.1 Systéme a piston

L’équivalent d’un haut-parleur serait un piston monté en paroi de la conduite (figure
12.1). Un tel dispositif a des avantages et des inconvénients.

Avantages
o Cette source permet de générer un signal ayant un contenu spectral continu dans
une certaine bande passante de f, & f. [Hz].

Inconvénients

e Pour pouvoir générer un signal acoustique suffisant (§12.2), les dimensions du dis-
positif peuvent devenir considérables, ce qui risque de limiter la fréquence de cou-
pure f. a des trop basses fréquences. Le débit-volume fluctuant généré ¢ = Az est
directement proportionnel & laire A et & la vitesse de déplacement 4 du piston.

e Une partie importante de 'énergie est de nature non active, nécessaire pour faire
fonctionner cet actionneur :
— ’énergie réactive pour accélérer et décélérer la masse du piston,
— ’énergie nécessaire pour vaincre les pertes par frottement afin de garantir I’étan-

chéité entre le piston et son encastrement.

Cette énergie implique le besoin d’un moteur puissant et a une conséquence directe
sur le cotlit de génération de la contre-excitation.

12.3.2 Injection d’un débit d’eau modulé

Une excitation peut étre réalisée par injection d'un débit d’eau modulé [52]. 11 suffit
de mettre une vanne entre un réservoir d’eau en surpression par rapport a la pression de
ligne a 'endroit de l'injection. La modulation du débit est obtenue grace au pilotage de
I’angle d’ouverture de la vanne. Il est également possible de soutirer un débit d’eau au
lieu de l'injecter.
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Modulation par une vanne oscillante

La modulation du débit d’eau injecté est réalisée par une vanne qui oscille avec une
certaine amplitude autour d’une ouverture moyenne (figure 12.2). Le débit injecté dépend
directement de la section de passage instantanée.

Avantages

o Cette source permet de générer un signal ayant un contenu spectral continu dans
une certaine bande passante de f, a f. [Hz].

e [’énergie réactive nécessaire est plus basse qu’avec un systeme a piston. En effet,
Pobturateur est devenu un élément de réglage : il ne regle que la section de pas-
sage. Le débit-volume injecté dépend de la différence de pression aux bornes de
l’obturateur. En ajustant cette pression différentielle, il est donc possible d’obtenir
le méme débit-volume dynamique avec un obturateur de dimensions plus petites
que celles d’un systeme a piston. La fréquence de coupure f. peut étre plus élevée,
puisqu’il y a moins d’énergie réactive en jeu.

e La construction mécanique est simple et robuste.

Inconvénients

e La relation entre le débit d’excitation et 'angle d’ouverture n’est pas forcément
linéaire. Par contre, cela peut étre résolu par une géométrie adaptée de 'obturateur
ou compensé par un systeme de commande adéquat.

e un systeme annexe est nécessaire pour assurer une différence de pression aux bornes
de I'obturateur.

Py
I
RV A
.
\H;/ h
M
| M | ———0
P, >p, %
P,

\/WV -

Fic. 12.1 — Piston en paroi d’une conduite  F1G. 12.2 — Injection d’un débit d’eau mo-
dulé
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Modulation par une vanne rotative

La modulation du débit d’eau injecté est réalisée par une vanne rotative. Il s’agit
grosso modo d’une vanne a bille (figure 12.5) qui tourne a une vitesse donnée. Elle
module le débit injecté a deux fois sa fréquence de rotation. Nous mentionnons ci-dessous
brievement les inconvénients et avantages de ce type d’actionneur. Dans la section 12.4,
cet actionneur est discuté plus en détail.

Avantages
e Seule une petite partie de ’énergie électrique nécessaire est de nature réactive.
e La construction mécanique est simple et robuste.

Inconvénients

o Cet actionneur permet de générer un signal périodique dont une seule fréquence
est pilotable.

e La relation entre le débit d’excitation et I’angle d’ouverture n’est pas linéaire. Par
contre, cela peut étre résolu par une géométrie adaptée de I’obturateur.

e Un systeme annexe est nécessaire pour assurer une différence de pression aux bornes
de I'obturateur.

12.3.3 Injection d’un débit d’air modulé

Une autre approche imaginable pour controler la stabilité d’une installation hy-
droélectrique consiste a injecter un débit d’air modulé dans le diffuseur de la turbine.
Dans ce cas, on agit de maniére dynamique sur la compliance de la torche, et donc sur
la caractéristique dynamique du diffuseur. Ceci est illustré dans la figure 12.3, ou le dif-
fuseur est représenté par un oscillateur simple : masse acoustique — compliance, mais
dont la compliance est variable. Il ne s’agit pas d’une source hydroacoustique proprement
dite.

F1c. 12.3 — Modele simple d’une installation hydraulique avec injection d’air

En pratique, cette méthode est difficilement réalisable car I’air injecté se regroupe au
sein du tourbillon. Il se forme une grande torche au milieu du cone, tres similaire a celle
obtenue avec une admission d’air constante a travers 'ogive de la roue. Apres l'arrét de
I'injection d’air, la vapeur est évacuée progressivement par 1’écoulement. Dans le but de
controéler de la stabilité d’une turbine Francis cette approche n’est donc pas utilisable :

EPFL-IMHEF-LMH

12.4. Choix de ’actionneur 99

on controle la quantité d’air entrant dans le diffuseur mais pas la quantité d’air évacuée
par I’écoulement.

12.4 Choix de l’actionneur

Notre choix s’est porté sur un actionneur de type vanne rotative créant la contre-
excitation par injection d’un débit modulé dans le cone du diffuseur de la turbine.

1. Sa nature rotative limite l'action de l'actionneur a une seule fréquence, déter-

minée par la vitesse de rotation. Heureusement, l’excitation naturelle est sou-
vent tres périodique et caractérisée par la présence d’une fréquence fondamentale
prépondérante et de quelques harmoniques supérieurs (figure 16.4). De ce fait, si
I’actionneur agit a cette fréquence particuliére, la stabilité de fonctionnement de la
turbine peut étre ramenée a un seuil acceptable.
Les autres actionneurs pouvant générer une contre-excitation (plus) large bande,
ont un léger avantage dans le mesure ou il serait plus facile d’intervenir également
au niveau des harmoniques supérieurs. Cependant, vouloir réduire également les
harmoniques supérieurs représente un cout énergétique supplémentaire qui peut
s’avérer trop important relativement au gain en stabilité de fonctionnement.

2. Energétiquement, ce type d’actionneur demande peu de ressources au niveau de
Pentrainement. Effectivement, le moteur électrique doit simplement entretenir une
vitesse de rotation quasi constante. Il y a donc trés peu de puissance électrique
réactive en jeu, nécessaire pour accélérer et décélérer I'obturateur.

L’énergie pour vaincre les forces de frottement entre I'obturateur et son encastre-
ment est également petite du fait qu’il n’est pas nécessaire d’assurer 1’étanchéité
entre les deux.

3. L’actionneur permet de générer une excitation hydraulique suffisamment puissante.
La densité de puissance est parmi les plus élevées des actionneurs présentés : les
dimensions de I'excitatrice restent petites parce que le travail' est fait par l'eau
injectée et non par le déplacement d’une piece mécanique.

4. Ce type d’actionneur nécessite une commande spécifique moins conventionnelle.
Le systéme ne permet pas de suivre des phénomeénes rapides, telle que des régimes
transitoires. Cette problématique est présentée dans le chapitre 15. Cependant,
nous visons les régimes d’oscillations établis pour lesquels 'actionneur est tout a
fait adapté. En plus, le régulateur utilisé (chapitre 13) ne nécessite aucun modele
dynamique de U'installation hydraulique ni du systéme d’excitation. Un tel modele
n’est souvent pas trivial & obtenir (chapitre 10).

5. La conception mécanique de l'actionneur est robuste et simple. Ceci n’est pas
seulement vrai pour la partie mécanique (la vanne), mais c’est également valable
pour 'entrainement électrique. Effectivement, il s’agit d’'un moteur standard

Ldans le sens forcex déplacement
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a courant alternatif avec une vitesse de rotation variable grace & un variateur
de fréquence. La simplicité de construction et 'utilisation d’éléments standard a
également une influence favorable au niveau du cotut de fabrication.

De plus, cette robustesse est également importante par rapport a l'installation d’un
tel engin dans une centrale hydroélectrique ou les mesures de sécurité sont tres
strictes.

12.5 Description de ’actionneur

L’excitatrice (figure 12.4) est constituée d’un circuit extérieur a la turbine hydrauli-
que. Une pompe d’injection (P) soustrait un débit d’eau qui est & nouveau injecté dans
la turbine de maniere pulsée. La modulation du débit est obtenue gréace a un obturateur
rotatif (RV), présenté dans la figure 12.5, entrainé par un moteur & vitesse variable (M).
Un tour du moteur électrique correspond donc a deux périodes du débit acoustique.
Un accumulateur & air (A) découple dynamiquement la pompe d’injection — et donc
également le circuit d’essai — de 'actionneur. Le débit moyen d’excitation est mesuré
par un compteur d’eau (Q).

L’amplitude de Pexcitation est ajustée par le réglage du débit moyen d’excitation,
a l'aide d’une vanne de réglage (CV) a l'entrée de 'accumulateur. L’angle d’ouverture
de cette vanne est pilotable par le biais d’'un servomoteur. Une autre maniere de pi-
loter 'amplitude générée consisterait a faire varier la vitesse de rotation de la pompe
d’injection.

ar, ¢

F1G. 12.4 — Schéma de I'actionneur hydraulique F1c. 12.5 — Obturateur de
la vanne rotative

Cet ensemble constitue 'excitatrice, dont quelques caractéristiques techniques sont
résumées ci-dessous.
alésage de I'obturateur ¢80 mm
raccords souples en caoutchouc
moteur AC de 4kW
variateur de fréquences Reliance Electric
pompe d’injection : B, = 0.6 J/kg, Qx = 4.41073m3/s
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12.6 Conclusion

Afin de pouvoir générer une contre-excitation a l'excitation naturelle induite par la
turbine, il est indispensable de disposer d'un actionneur hydraulique adéquat. Sur la
base de plusieurs criteres, le choix d’un actionneur a vanne rotative a été discuté.
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Chapitre 13

Développement d’un régulateur [9]

13.1 Introduction

Apres le choix d’un actionneur rotatif dans le chapitre 12, le deuxieme élément clé
est le régulateur nécessaire pour son pilotage.

Ce chapitre débute avec la présentation de la constitution générale de I’algorithme
de commande (§13.2). Les différentes étapes de I'approche y sont esquissées. Elles seront
plus détaillées dans les chapitres 14 et 15.

Une série d’essais de développement a été effectuée sur la plate-forme 4 de 'IMHEF-
LMHen vue d’essais plus étendus sur un modele réduit de turbine Francis. Le but prin-
cipal consiste & implémenter et tester le régulateur. Dans la section 13.4, le dispositif
expérimental est présenté brievement.

13.2 Constitution générale du régulateur

13.2.1 Particularité d’un actionneur rotatif

Rappelons qu’en acoustique aérienne, la consigne de pilotage d’'un haut-parleur est
proportionnelle a la contre-excitation générée, au moins dans la plage de fréquence
d’intérét.

Par contre, pour l'actionneur rotatif, c’est la fréquence de modulation de la contre-
excitation qui est proportionnelle au signal de pilotage, dans ce cas une consigne de
vitesse de rotation. Nous avons donc un systeme qui fonctionne comme un oscillateur
controlé en tension!, sauf que :

e la contre-excitation n’est pas sinusoidale, mais riche en harmoniques,

e lamplitude de la contre-excitation dépend globalement de la différence de pression

aux bornes de la vanne : la pression dans l’accumulateur et la pression dans la

Tanglais: VCO = Voltage Controlled Oscillator; la relation entre la consigne x et le signal de sortie
y s’écrit : y = Acosxt, ou Pamplitude A est constante
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turbine a I'endroit d’injection. Elle dépend des parametres de fonctionnement de
la turbine.

Des composants de type VCO sont souvent utilisés dans des systemes ou la phase d'un
signal doit étre pilotée. Ceci est souvent réalisé a ’aide d’une boucle & verrouillage de
phase?, dont il existe de nombreuses implantations analogiques aussi bien que numériques
[27]. Dans le cadre de cette these, une implantation spécifique a été développée (chapitre
14).

13.2.2 Constitution générale

Comme expliqué auparavant, l’excitation naturelle de la turbine a en général un
composant spectral prépondérant a la fréquence de précession de 1'écoulement au sein
du diffuseur. D’autre part, le systeme d’excitation génere une fluctuation dont seule la
fréquence fondamentale est pilotable et accordée a la fréquence de précession. Les deux
excitations a cette fréquence peuvent étre représentées par des phaseurs.

0 50 100 150 20? 250 300 350
temps [s]

F1c. 13.1 - Phaseurs associés a I'excitation ~ F1G. 13.2 — Battements générés par deux
naturelle et a la contre-excitation sources hydroacoustiques

Si la pulsation des deux phaseurs differe légerement, un phénomene de battements
s’installe. La figure 13.2 montre ces battements, générés a 'aide de deux sources hydro-
acoustiques, mesurés sur la boucle pf4.

Le régulateur doit piloter le phaseur de la contre-excitation de maniére a minimiser
les fluctuations pulsantes globales. Pour cela, deux taches doivent étre accomplies.

1. La contre-excitation doit étre synchronisée en fréquence et en phase avec l'ex-
citation naturelle. Cette synchronisation permet d’imposer une phase relative
constante entre les deux excitations. On distingue les étapes suivantes :

(a) détection de la fréquence prépondérante de la perturbation,

(b) ajustement de la vitesse de rotation moyenne de la vanne rotative a cette
fréquence,

2anglais: PLL = Phase Locked Loop
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(c) mesure de la différence de phase relative entre la contre-excitation et l'exci-
tation naturelle de la machine hydraulique,

(d) verrouillage de la phase relative en modifiant légéerement la vitesse de la vanne
rotative autour de sa vitesse de rotation moyenne,

En synchronisant ainsi I'excitation naturelle avec la contre-excitation, 'amplitude
des fluctuations de pression pulsantes dans 'installation hydraulique devrait rester
a un niveau constant pour un débit d’excitation donné.

2. La deuxieéme tache est la minimisation de la résultante des deux excitations.

(a) La phase relative étant verrouillée et constante, elle doit étre adaptée pour que
la contre-excitation se trouve en opposition de phase par rapport a I’excitation
naturelle.

(b) Un dernier parametre a contrdler est I’amplitude de la contre-excitation, qui
dépend directement du débit d’excitation. Le régulateur doit pouvoir optimi-
ser ce débit d’excitation.

Le régulateur consiste donc en deux boucles imbriquées. La premieére prend soin de la
synchronisation et s’exécute le plus rapidement possible. Autour de cette boucle, un
processus d’optimisation plus lent identifie les parametres optimaux du systeme d’exci-
tation.

Le schéma fonctionnel de la régulation est présenté dans la figure 13.3.

L Pulse at valve opening
Phase
= meas. Hydraulic Exciter
o | Parameter | "= o oniolier =~ Drive
Estimation ] []
Control .. Air | | Rotating
Frequency C - vave * Chamber . Vave
meas. | ’
Spira
Penstock  fe>| Casing = Runner =>{ Draft Tube
Pulsating Pressure Field [ ‘

Rotating Pressure Field

Fi1c. 13.3 — Schéma fonctionnel de la stratégie de commande

13.2.3 Synchronisation

L’excitation naturelle pulsante (§4.3) et la contre-excitation ne sont pas directement
mesurables dans la machine :
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e Le signal accessible dans une machine est la somme vectorielle de ces deux excita-
tions. Il n’existe pas une mesure facile pour les dissocier.

e On ne mesure qu'une réponse dynamique aux excitations a un certain endroit et
non pas l'excitation méme.

Pour contourner le probléme, nous allons mesurer des signaux synchrones avec le champ
pulsant d’un coté et la contre-excitation de l'autre :

e Pour la contre-excitation, ce signal est facile a obtenir en mettant un capteur
optique sur arbre de l'obturateur de la vanne. Ainsi, une impulsion est générée
pour chaque ouverture de l'obturateur.

e Pour le champ pulsant, nous partons de 'hypothese que la phase relative entre le
champ pulsant et le champ tournant dans le cone du diffuseur ne change pas ou au
pire change suffisamment lentement. Cela permet de prendre le champ tournant
comme signal de référence.

La synchronisation par rapport au champ tournant, et non pas au champ pulsant, est
préférable car I'injection d’un débit modulé par I'excitatrice agit sur le champ pulsant et
non (ou peu) sur le champ tournant [77]. Le phénomene physique de référence est donc
toujours présent, ce qui garantit une estimation correcte de la fréquence de précession
et de sa phase. Ceci ne serait pas le cas si les fluctuations pulsantes avaient été prises
comme référence, parce qu’elles dépendent de la contre-excitation.

13.2.4 Minimisation des fluctuations hydrauliques

La synchronisation permet d’imposer une phase relative constante entre les deux
signaux. Le déphasage optimal pour lequel les fluctuations hydroacoustiques au sein de
I'installation sont minimales, n’est malheureusement pas connu :

e Comme le déphasage entre le champ tournant et le champ pulsant n’est pas connu

a priori, il n’est donc pas garanti que le déphasage entre I'actionneur rotatif et le
champ pulsant soit optimal.

e La position angulaire du capteur qui délivre le top par ouverture de la vanne peut

étre choisi arbitrairement.

C’est pourquoi un algorithme d’optimisation est nécessaire pour optimiser :
1. le déphasage supplémentaire a ajouter,

2. lamplitude de la contre-excitation. Cette amplitude est réglée en ajustant l’angle
d’ouverture d’une vanne de controle qui se trouve dans le circuit de I’excitatrice.

13.2.5 Implantation

L’implantation de la synchronisation et ’algorithme d’optimisation font 'objet des
chapitres 14 et 15.
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13.3 Aspect matériel et logiciel du régulateur

Le choix du matériel pour implanter un régulateur de laboratoire est influencé par
les spécifications suivantes. Le systeme doit étre

o flexible,

e suffisamment performant (rapidité d’exécution),

e permettre un temps de développement acceptable.

Pour cette raison, la régulation est réalisée a I’aide d’un ordinateur personnel équipé
d’une carte d’acquisition multifonction (entrées/sorties analogique et digitales) AT-MIO-
16XE-10 de la compagnie National Instruments, aisément programmable avec le logiciel
LabVIEW

Cet environnement de développement performant permet de créer et d’utiliser des ins-
truments virtuels, par exemple un analyseur, un générateur de fonctions ou un régulateur
PID. LabVIEW est un langage totalement graphique : la programmation se fait a I’aide
d’icones que l'utilisateur manipule. Plusieurs librairies de fonctions sont a la disposition
de l'utilisateur et couvrent des domaines tels que :
fonctions mathématiques
traitement du signal
pilotes pour nombre de systémes d’acquisition
acquisition de données

13.4 Essais de développement du régulateur

13.4.1 Objectifs

Les objectifs de ces essais de développement sur la plate-forme 4 consistent a

e dlaborer et vérifier le fonctionnement correct de l'algorithme de pilotage choisi,

e ¢évaluer les performances du régulateur en termes de rapidité de convergence, de
stabilité, ...,

e montrer 'efficacité d’un systeéme de controle actif pour la réduction des fluctuations
hydrauliques.

13.4.2 Dispositif expérimental

Le montage utilisé pour les essais se compose principalement d’un conduit de section
circulaire de diametre 100 mm. Ce circuit est équipé de deux sources hydroacoustiques.
L’une appelée source primaire, servira a émettre 1’excitation hydraulique supposée in-
désirable tandis que l'autre, la source secondaire émettra la contre-excitation. Le but est
de réduire au maximum les effets de la source primaire par la commande de l'action de
la source secondaire.

Chacune de ces sources est une excitatrice hydraulique de type vanne rotative, ayant
une section de passage différente. La figure 13.4 montre le montage des deux sources sur
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I'installation :

e a droite : la petite excitatrice, avec un alésage ¢17mm, utilisée comme source
primaire,

e & gauche : la grande excitatrice (alésage ¢p80mm) qui prend le role de source se-
condaire.

Remarquons que les fluctuations hydrauliques naturelles & charge partielle de la petite
pompe-turbine de la plate-forme n’étaient pas suffisamment importantes pour servir de
source primaire.

Du point de vue de la mesure, deux capteurs de pression dynamique sont installés

sur la boucle d’essais :

e un capteur de pression, mesurant la pression acoustique a I'entrée de 'accumula-
teur de la petite vanne rotative (source primaire), pour jouer le réle du “champ
tournant” dans le cone du diffuseur d’une turbine Francis.

e un capteur de pression, qui se situe sur le conduit entre les deux sources. Cette
mesure joue le role du “champ pulsant” dans le diffuseur et constitue le signal
d’erreur du processus d’optimisation des parametres du régulateur.

Ces capteurs de pression sont de type piézoélectrique. Leur signal est conditionné par un
amplificateur de charge qui délivre un signal -10/+10V.

EPFL-IMHEF-LMH

13.4. Essais de développement du régulateur

109

j; i

Petite excitatrice

|

Fic. 13.4 — Montage expérimental sur la boucle PF4 du LMH
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Chapitre 14

Implantation du régulateur :
synchronisation

14.1 Introduction

Afin de synchroniser I'actionneur avec 'excitation naturelle de la turbine, la mesure
rapide et précise du déphasage entre le champ tournant et une impulsion donnée par
cycle d’ouverture de la vanne rotative s’impose. Dans les paragraphes suivants, nous
présentons une méthode dans ce but. L’objectif consiste a piloter I’actionneur pour qu’il
soit capable de se recaler en fréquence et en phase avec la fréquence fondamentale du
champ tournant.

Nous pouvons décomposer le probleme afin de mieux discerner les difficultés inhéren-
tes a la détermination de chacun de ces parametres. La synchronisation en fréquence et
en phase respectivement dans les paragraphes 14.2 et 14.3.

Dans la section 14.4, les résultats expérimentaux relatifs a la synchronisation sont
discutés.

14.2 Synchronisation en fréquence

14.2.1 Constitution générale

Pour établir cette procédure de détection de fréquence, nous nous sommes basés sur
le principe de poursuite des passages par zéro.

Le signal a traiter est périodique, caractérisé par une fréquence fondamentale et
ses harmoniques. On cherche a estimer cette fréquence fondamentale fg. Il s’agit en
fait de procéder a une estimation des instants ¢} correspondant aux passages par zéro,
sur les alternances positives. L’estimation de la fréquence fondamentale s’effectue alors
directement en posant fz = 1/T avec T = t§ — ti "

Ce détecteur de fréquence est constitué essentiellement d’un échantillonneur, d’un
filtre passe-bas, d'un détecteur de zéro et d'un estimateur des instants t§. Le détecteur
de fréquence présenté ici fonctionne selon le schéma représenté dans la figure 14.1.
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signal Filtre Détecteur Estimateur
—— | D-A |—» 7 !
d’entrée passe-bag| de zéro de fréquence

Fic. 14.1 — Estimation de la fréquence d’un signal périodique

14.2.2 Acquisition des données
Aspects matériel et logiciel

Bien que LabView constitue un environnement d’acquisition de données performant
sur PC, il ne permet pas d’implanter des boucles de réglage tres rapides. L’ordinateur
utilisé (pentium 90, Windows 95 et LabView 4.0) permet d’exécuter la boucle de réglage
approximativement une dizaine de fois par seconde.

L’ordinateur est assez performant pour effectuer le pilotage, qui ne nécessite pas
un temps de réponse tres rapide afin de verrouiller la phase relative. Effectivement, si la
vitesse de rotation de la vanne rotative est proche de la précession, le déphasage s’effectue
lentement. Or, l’enregistrement en parallele des mesures ralentit la vitesse de I'exécution
du régulateur jusqu’a influencer légerement les résultats de maniere négative.

Echantillonnage

La mesure des pressions acoustiques associées au champ tournant est faites sur au
moins deux signaux temporels de pression pris sur une méme section transversale circu-
laire du cone du diffuseur. Nous supposons que les capteurs sont répartis uniformément.
Par exemple pour quatre capteurs, leur position est représentée dans la figure 16.3
(c1...cq). Ainsi, les champs tournant et pulsant dans le domaine temporel se calculent
comme suit :

pp(k) = (p1(k) + p2(k) + ps(k) + pa(k)) /4 (14.1)

pi(k) = pi(k) = py(k) (14.2)
La fréquence de précession de I’écoulement en rotation sur modele réduit est typiquement
comprise entre 3 et 6 Hz.

Ce signal d’entrée, que l’on note y(t), est échantillonné a la fréquence fs = 1/T.
Ainsi, a 'instant ty, il s’écrit :

y(te) = y(k Ty) = y(k)

En regle générale, on prend f; dix fois supérieure a la plus haute fréquence a laquelle on
est intéressé. Une fréquence d’échantillonnage de 128, 256 ou 512 Hz est donc largement
suffisante.

Implantation

Afin de pouvoir déterminer le passage par zéro de maniére précise, nous utilisons un
buffer circulaire (figure 14.2), rempli en tache de fond par la carte d’acquisition via un
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acces direct a la mémoire vive (DMA). Le transfert des données a notre application et
leur traitement (calculs, rafraichissement de I’écran, en particulier les graphiques) est
relativement couteux en temps d’exécution. L’astuce consiste a transférer ces données
par paquets de n mesures au lieu de les transférer une par une. De cette maniere, la
fréquence d’échantillonnage reste élevée tout en préservant une vitesse d’exécution de
I’ordre d’une dizaine de boucles par seconde.

Remplissage du buffer —e

g N Y O I O
|
|
|
‘

P

I n éléments a lire

Elément non-lu Pointeur courant

taille du buffer

F1G. 14.2 - Principe de fonctionnement d’un buffer circulaire

Remarquons qu'’il est préférable que le nombre n soit aussi petit que possible. Ef-
fectivement, les données sont transférées au programme au moment ou n données sont
disponibles. Il y a donc un petit retard dans la lecture des données de n/ f; secondes. Ceci
a peu d'importance vu le caractere adaptatif du régulateur, qui optimisera la consigne
du déphasage.

Le nombre n doit étre déterminé expérimentalement. Ceci se fait facilement en re-
gardant le nombre de données non lues dans le buffer circulaire. Si ce nombre, qui est
normalement proche de zéro, commence & augmenter, l'ordinateur n’arrive plus a traiter
assez vite les données. En conséquence, le buffer circulaire se remplit jusqu’a ce que des
données non lues soient écrasées par de nouvelles données.

La limite supérieure de n est déterminée par n < N,/2 ou N, correspond au nombre
d’échantillons pour une période du phénomene a suivre (figure 14.4). Sinon, il est possible
que soit aucun, soit deux passages par zéro se trouvent dans les n échantillons. Dans ce
cas, la phase relative ne peut pas étre déterminée correctement, comme expliqué plus
loin dans le paragraphe 14.3.2.

14.2.3 Filtrage
Caractéristiques

Apres un filtrage anti-repliement et digitalisation, le signal y(k) est filtré numé-
riquement en utilisant un filtre passe-bas & réponse impulsionnelle infinie (RIT) de type
elliptique. Ce filtre possede 'avantage par rapport a des filtres a réponse impulsionnelle
finie (RIF') de nécessiter moins de coefficients pour obtenir un filtrage similaire. Le calcul
de ce filtre est donc plus rapide. Par contre deux désavantages se profilent :

e la réponse de phase est non linéaire, mais pour notre application cela n’a pas d’im-

portance, vu que le déphasage doit de tout maniére étre optimisé apres (chapitre
15),
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[y

0 5 10 15 20

Fonction de transfert [-]
o
[6)]

[deg]

Phase
N
o
(=)

0 5 10 15 20
fréquence [Hz]

F1G. 14.3 — Fonction de transfert du filtre RIF utilisé

e la filtre peut présenter un probleme d’instabilité. I1 est donc nécessaire de bien
vérifier son bon fonctionnement.
Un filtre elliptique minimise Perreur par rapport & une caractéristique idéale! en la
répartissant aussi bien dans la bande passante que dans la bande d’arrét. Ce type de
filtre donne la transition la plus rapide entre la bande passante et la bande d’arrét, ce
qui explique sa popularité dans maintes applications.

Ce filtre a pour but d’atténuer suffisamment les harmoniques pour pouvoir supposer
que le signal a l'entrée du détecteur de zéro soit quasi-sinusoidal, ce qui leve toute
ambiguité sur les franchissements par zéro. Si nécessaire, le signal filtré est recentré par
soustraction a chaque échantillon de la valeur moyenne 3 du signal d’entrée. Le signal
filtré recentré est noté :

F[] symbolise le filtrage numérique. Le filtrage est directement implanté par utilisation
des filtres disponibles dans LabView. La figure 14.3 montre la caractéristique du filtre.

14.2.4 Détecteur de zéros

Principe

Comme son nom l'indique, il sert a détecter les instants des passages par zéro de son
signal d’entrée (figure 14.4).

IFonction de transfert idéale d’un filtre : 1 dans la bande passante, 0 dans la bande d’arrét.
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11 calcule & partir d'un vecteur contenant les n derniéres valeurs acquises (voir 14.2),
I'indice k de I’élément pour lequel

y(k) < 0
yk+1) > 0

Ensuite, une interpolation linéaire entre y(k) et y(k+1) est appliquée afin de déterminer
de maniere précise instant exact Ak € [0,1] du passage par zéro.

temps ()

F1G. 14.4 — Détection des passages par zéro et mesure de la fréquence

Implantation

Au niveau de la programmation en LabView, une petite astuce est nécessaire. Effec-
tivement, & chaque exécution de la boucle un paquet de n données y’(n) est récupéré.
L’indice i réfere a l'ordre d’arrivée du paquet en question. Si le passage a zéro se situe
entre deux paquets, le passage ne sera pas détecté.

La solution retenue consiste a vérifier s’il n’y a pas de passage par zéro dans 'intervalle

[y~ (n), 5" (1)] [6]-
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14.2.5 Estimateur de fréquence
Principe

L’estimation de la fréquence se base sur le comptage du nombre d’échantillons entre
deux passages par zéro successifs du signal de référence, comme illustré dans la figure
14.4. A chaque exécution de la boucle, les opérations suivantes sont effectuées :

e Acquisition de n données

e Si passage par zéro

N,=N+k+ Ak

smon T[T o[ Jor [ o I [ J[Fr Jor [ o ]

N N 16 [ 256 | 1 | 1.000684 | 0.000222 ||| 32 | 128 | 1 | 1.000629 | 0.000068

Np: NI—)l-n 16 [ 256 | 2 | 2.014336 | 0.000334 ||| 32 | 128 | 2 | 2.014014 | 0.000536
. . sy 16 | 256 | 3 | 3.009043 | 0.000326 ||| 32 | 128 | 3 — —

Les passages par zéro controlent la remise a zéro du compteur courant N. La valeur de 16 1256 T 4 4010232 | 0.000451 52 (108 T T 1000618 | 0.00005%

N, n’est mise a jour qu'une fois par période. Le temps entre deux impulsions est alors 6256 T 5 5.004849 0'000512 511381 5 2' 1085 : 5
t, = Np/fs =1/ fp, avec f; la fréquence d’échantillonnage. 61956 6 6'002257 0'000722 51 128 3 0140 0.0001

s 16 | 256 | 7 | 6.998489 | 0.001350 ) "8 T128 T 1 | 1.000427 | 0.000571

Afin d’avoir une idée de la précision avec laquelle la fréquence peut étre mesurée, elle 16 1256 | 9 _ _ 8 [ 128 | 3 | 3.008531 | 0.000307

est comparée a une fréquence de référence. Le tableau 14.1 présente les résultats obtenus 16 | 128 | 1 | 1.000655 | 0.000069 8 [ 128 | 4 | 4.009605 | 0.000508

en fonction des différents parametres en jeu : 16 | 128 | 2 | 2.014139 | 0.000176 8 [ 128 | 5 | 5.004334 | 0.000584

e 7 est le nombre d’échantillons transférés en bloc (§14.2.2), 16 | 128 | 3 | 3.008689 | 0.000342 {8 [ 128 | 6 | 6.001785 | 0.000899

o [, [Hz] est la fréquence d’échantillonnage, 16 | 128 | 4 | 4.009862 | 0.000454 S [ 128 7 16.997745 | 0.001831

o fres [Hz] est la fréquence de référence du signal généré avec un générateur de fonc- 16 | 128 | 5 — — 8 [ 128 | 8 |[7.993013 | 0.002626
tions de précision, 16 | 64 1 | 1.000641 | 0.000074 8 [ 128 9 — —

o fest [Hz] est la fréquence estimée par Papproche présentée dans le paragraphe 16 | 64 2 12.013989 | 0.000207 S | 64 1 | 1.000624 | 0.000081

précédent, . 16]64 | 3 — — 8 | 64 | 2 [2.013821 | 0.000189

e oy, est la déviation standard de la fréquence estimée. S | 64 3 13.008557 | 0.000410

Les conditions pour lesquelles la limite supérieure a été dépassée (voir le paragraphe S| 64 1 1 4.009710 | 0.000471
implantation de la section 14.2.2) sont indiquées par un trait, puisqu’il est alors impos- S | 64 5 — —

sible de détecter la fréquence correctement.
Globalement, cette méthode permet de déterminer la fréquence avec une précision TAB. 14.1 — Précision du détecteur de fréquence

de deux centiemes de Hertz (valeur majorante). Cette précision est largement suffisante

pour notre application.

14.3 Synchronisation en phase

14.3.1 Constitution générale

Hormis sa fréquence et son amplitude, la phase est une des grandeurs caractéristiques
d’un signal périodique. Dans ce paragraphe nous développons une méthode rapide pour
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estimer la phase d’un signal par rapport a un signal de référence. Elle réduit le temps
d’estimation du déphasage a une seule période du phénomene prépondérant.

Le signal de référence est un train d’impulsions synchrones avec le champ tournant.
Nous voulons estimer le déphasage d’un deuxiéme train d’impulsions qui lui est synchrone
avec deux fois? la vitesse de rotation de 'actionneur hydraulique.

1 0 !
N . .
- o : : 1t
Actuateur ; n ; ; n n
N2 ‘ ?
-, .
Précession n n
: N :

F1c. 14.5 — Détection du déphasage entre deux trains d’impulsions

En connaissant le nombre d’échantillons correspondant a une période N, de la préces-
sion, et le nombre d’échantillons correspondant au décalage N, entre deux impulsions,
le déphasage se calcule comme (figure 14.5)

¢ = 21(N, — N,)/N, (14.3)

Cette information constitue le signal d’erreur pour un régulateur PID, dont la tache
est de garantir que les deux phénomenes restent bien synchronisés en augmentant ou
diminuant quelque peu la vitesse de rotation de 1’actionneur.

En plus, Palgorithme a été adapté de maniere qu'un déphasage quelconque dans
l'intervalle [—m, ] puisse étre spécifié. Cela permet donc de décaler arbitrairement la
phase relative entre les deux signaux.

14.3.2 Implantation

L’algorithme fonctionne correctement pour autant qu’il y ait une alternance des im-
pulsions venant du signal de référence (le champ tournant) et des impulsions venant de
I'obturateur. Le rapport [6] décrit comment assurer cette exigence.

2deux injections d’eau par tour de rotation de I'obturateur
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14.4 Résultats expérimentaux [9, 11]

14.4.1 Evolution de la pression acoustique en fonction de la
phase relative

L’algorithme de synchronisation permet de spécifier un déphasage fixe entre les
sources primaire et secondaire. La figure 14.6.a représente 1’évolution des amplitudes
de la pression (|p|/|p;|) en fonction du déphasage. Il s’agit de la pression acoustique
mesurée dans la conduite de l'installation entre les deux excitatrices. Rappelons que
pour cette mise au point, Uexcitation naturelle est simulée par la source primaire et que
le débit d’excitation est optimal. En abscisse, les données sont relatives au déphasage
optimal. Les amplitudes, en ordonnée, sont rendues sans dimension en divisant par I’am-
plitude de Pexcitation naturelle & la fréquence fondamentale (££). Elles sont moyennées,
puisque 'amplitude peut osciller légerement pour un déphasage relatif donné.

Aux alentours du déphasage optimal, les amplitudes sont facilement réduites d’un
facteur 50 (figure 14.6.b). Dans le cas le plus favorable, un facteur 200 a méme été
enregistré. On observe que le deuxieme harmonique est minimisé pour des valeurs de
déphasage qui different du déphasage optimal de I’harmonique fondamental. En parti-
culier & @op, le deuxiéme harmonique est amplifié et atteint, pour ce cas précis, une
amplitude du niveau de I'excitation source.

Sur la figure 14.7, les amplitudes des harmoniques sont rendues sans dimension par
rapport a 'amplitude de I'harmonique correspondant de l’excitation naturelle. Cette
figure montre que la pression acoustique a la deuxieme fréquence harmonique double en
amplitude. Au troisieme harmonique, elle est méme multiplié par 10 aux alentours de
la phase optimale. Toutefois, en valeur absolue, ’amplitude du troisieme harmonique ne
dépasse guere la moitié de Pamplitude de 'excitation naturelle (& la ££).

On observe également une bonne concordance entre I’évolution théorique des ampli-
tudes et les mesures. Effectivement, la somme de deux sinusoides déphasées d'un angle
a séerit comme et + @Y = (1 4 €*)elt. amplitude varie donc théoriquement
comme |1 + 9| et peut étre explicitée comme :

Ip| = \/2 +2¢08(p — Popt. — )

si l'on exprime cette amplitude relative au déphasage optimal. Le fait que les amplitudes
mesurées ne diminuent pas jusqu’a zéro pour ¢ — ¢, = 0 et augmentent au dessus de
2 pour ¢ — @y, = 180° est dii a un réglage non optimal du débit injecté dans le circuit
par la source secondaire. Effectivement, la grande excitatrice est surdimensionnée pour
la plate-forme 4. Cela rendait le réglage du débit, par une vanne d’étranglement a la
sortie de la pompe d’injection, assez fastidieux.
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Fia. 14.7 — Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du

déphasage relatif entre 1’excitation naturelle et la contre-excitation :
a. fréquence fondamentale b. deuxieme harmonique c. troisieme harmonique
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14.4.2 Spectres d’amplitude pour un fonctionnement optimal
Observations générales

Pour cette expérience, le débit d’excitation et le déphasage optimal sont réglés manu-
ellement et restent fixe. Seul le régulateur de synchronisation est utilisé, et pas le régula-
teur optimisant.

La figure 14.9 montre les spectres d’amplitude de la pression acoustique dans la
conduite entre les deux sources hydrauliques, et cela pour les trois cas suivants :

e la source primaire fonctionne toute seule,

e la source secondaire fonctionne toute seule,

e les deux sources fonctionnent, avec un déphasage optimal afin d’obtenir une réduc-

tion maximale de la pression acoustique.
On voit que les fluctuations de pression a la fréquence fondamentale sont tres fortement
atténuées.

Linéarité

Les figures 14.7 et 14.9 confirment que le systeme hydraulique peut étre considéré
comme linéaire, en tout cas pour les fréquences qui nous intéressent. Ceci est également
illustré dans la figure 14.8. La somme de la trace temporelle de la pression acoustique a
partir de I'excitation naturelle seule et la contre-excitation seule, correspond relativement
bien a la mesure directe de cette grandeur.

2 ‘ T ‘

——  Excitation + Contre—excitation
- = Mesure

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
temps [s]

Fic. 14.8 — Trace temporelle de la pression acoustique
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F1c. 14.9 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique dans la conduite pour un
déphasage relatif optimal entre I’excitation naturelle et la contre-excitation :
a. excitation naturelle  b. contre-excitation c. excitation nat. + contre-excitation
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14.5 Conclusion

Ce chapitre décrit une maniere de mesurer rapidement la phase relative a une fréquen-
ce spécifique entre deux phénomenes. Cette méthode se base sur le comptage du nombre
d’échantillons entre deux impulsions, dont chacune est associée a 'un des phénomenes.
Elle est a la fois rapide et simple & implanter.

Un régulateur utilise cette information pour synchroniser correctement l'ouverture
de la vanne rotative avec un signal de référence.
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Chapitre 15

Implantation du régulateur :
optimisation

15.1 Introduction

Maintenant que la contre-excitation (source secondaire) a pu étre synchronisée avec
I'excitation naturelle (source primaire) de la turbine, la phase relative entre les deux doit
encore étre optimisée afin d’obtenir une réduction maximale des fluctuations hydrauliques
dans la boucle d’essais. Ce processus consiste a rechercher un extremum, dans notre cas
un minimum. Plusieurs approches existent afin de parvenir a ce but. Elles sont discutées
dans les sections 15.3 et 15.4.

Des algorithmes ont été testés lors d’essais de développement. La section 15.6 présente
les résultats de I'optimisation de la phase relative. Dans la section 15.7, le deuxieme
parametre a optimiser (le débit d’excitation) est ajouté dans l'algorithme.

15.2 Généralités

La démarche visant a faire fonctionner un systéme en continu, & une performance
maximale, est appelée recherche d'un extremum! [118]. C’est une problématique sou-
vent rencontrée dans des applications industrielles, ou 1'ajustement d’un ou plusieurs
parametres permet d’optimiser un certain critéere de performance statique. Des exemples
de domaines d’application sont les systemes de génération de puissance, le réglage de
processus chimiques ou encore les processus de combustion.

Généralement, 'optimisation de processus est une tache complexe, qui nécessite sou-
vent des ressources de calcul importantes ou on utilise des algorithmes sophistiqués afin
d’optimiser simultanément un ensemble de parametres relatifs a des criteres de perfor-
mance complexes.

Dans un premier temps, notre probleme peut étre réduit a un systéme dont un seul
parametre u(k) est ajusté pour optimiser une fonction de performance y(k) ayant un

! Anglais : self-tuning extremum control
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U u(k) - o

F1c. 15.1 — Fonction de performance pour  F1G. 15.2 — Un algorithme simple d’ascen-

un systéme a un seul parametre. sion de colline, dans lequel des pas d’une
longueur fixe h sont utilisés jusqu’a ce que
y(t) diminue. Le pas est alors inversé.

extremum global mais pas d’extrema locaux (figure 15.1).

Remarquons que la fonction de performance y(k) et le parametre ajusté u(k) sont
exprimés comme fonction du pas de temps k. Ceci pour souligner que dans le domaine
des régulateurs optimisants, la variable u(k) est une entrée de réglage que l'algorithme
fera varier dans le temps. De la méme maniére y(k) représente la sortie en termes de
‘performance’ du processus. Le role du régulateur optimisant est d’agir sur 'entrée u(k)
en fonction des mesures de la sortie y(k).

En général, I'entrée u(k) agit sur la fonction de performance a travers une fonction de
transfert dynamique G(s), tout comme la sortie y(k) est mesurée apreés avoir passé un
systéme dynamique Ga(s). Il est ici supposé que la relation entre y(k) et u(k) ne dépend
d’aucun composant dynamique, pour que G1(s) et Ga(s) puissent étre ignorées ou soient
considérées comme non existantes.

15.3 Algorithmes de recherche d’un extremum

15.3.1 Introduction

Une approche d’optimisation serait une technique d’ascension de colline?, afin d’évo-
luer d’une position initiale vers une position optimale, en une série de pas.

15.3.2 Algorithme a pas fixe

L’algorithme le plus simple n’utilise aucune information concernant la forme de la
courbe de performance. A partir d’une position initiale u;, un déplacement arbitraire a
u1+Au est effectué. Les valeurs correspondantes y; et y2 sont alors estimées et comparées.
Si ys est plus grand que y1, us = u1 + Au est adoptée comme valeur de u(k). Dans le cas

2hill-climbing
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contraire, us = u; — Au est utilisée. Cette recherche par “tatonnements” est un processus
continu.

Finalement, la valeur de u(k) s’approchera du point optimal wug, avec une vitesse
dépendant de la largueur de Au. Proche du point de fonctionnement optimal, le signal
d’entrée u(k) oscillera autour de wug. Cette approche ne repose sur aucune hypothese
concernant les parametres de fonction de performance et est plutét robuste.

Les principaux désavantages sont les suivants :

e La convergence peut étre lente si le pas Au est petit ; ceci peut étre “cotteux” si

le prix d’un fonctionnement non optimal est élevé.

e Si Au est grand, l'algorithme peut osciller autour du point optimal avec une am-

plitude qui est relativement grande.

e [’algorithme peut faire des pas dans la mauvaise direction sous I'influence de bruit

de mesure. Pour éviter cela, la fonction de performance doit étre filtrée correctement
afin d’enlever ce bruit.

15.3.3 Algorithme a pas variable

Cet algorithme simple a pas fixe peut étre amélioré si le gradient dy/du est connu.
Cette information permet d’ajuster le taux de montée en fonction du gradient. La régle
d’ajustement de u; & la nouvelle valeur uy de u(k) est donnée par

d
Uy = U + 7Y |:d—z:|
u=uj

ou 7 est un parametre de gain controlant la convergence spécifié par I'utilisateur.
L’avantage de cet algorithme réside dans le fait que l'ajustement de u dépend du

gradient a chaque pas de temps : le pas est grand quand ’algorithme est loin du point

optimal et plus petit si on s’approche de ce point. En général, cet algorithme est fiable

et beaucoup plus rapide que I'algorithme a pas fixe. Les principaux désavantages sont :
e une mesure du gradient est nécessaire et le gain « doit étre choisi par 'utilisateur,
e la mesure du gradient peut étre sensible au bruit, donnant lieu & un comportement

irrégulier.

15.3.4 Algorithme a pas variable : Gauss-Newton

L’étape suivante dans la sophistication de 1'algorithme suppose la connaisance de la
deuxiéme dérivée d?y/du®. Dans ce cas la régle d’ajustement s’écrit :

dy ,d%y

Uy =Up — Y |/
> L ! du? w—y

Cet algorithme de type Gauss-Newton a la particularité de converger tres vite dans la

plupart des cas. En particulier, si la relation entre u(k) et y(k) est quadratique, I’algo-

rithme peut converger dans un seul pas en absence de bruit. Le désavantage principal de
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cette optimisation de Gauss-Newton est la nécessité de connaitre a la fois le gradient et
la seconde dérivée de la fonction de performance. Si ces deux grandeurs sont mesurables,
elles peuvent étre tres affectées par la présence de bruit e(k).

Le but d’une stratégie de commande optimisante est d’atteindre des performances
comparables a la méthode d’optimisation Gauss-Newton, méme en présence de bruit.

15.4 Recherche d’un extremum avec estimation ré-
currente du pas

15.4.1 Constitution générale

Les dérivées qui apparaissent dans la méthode d’optimisation Gauss-Newton sont en
général inconnues. L’idée derriere cet algorithme d’optimisation consiste en 1'utilisation
d’une procédure récurrente d’estimation afin d’identifier ces dérivées. Ainsi, a chaque
pas de temps, 'estimation la plus récente est utilisée pour déterminer une nouvelle
valeur de u(k). Cette approche est illustrée dans la figure 15.3. Comparée aux procédures
d’ascension de colline présentées dans la section 15.3, cette approche implémente une
identification en ligne pour calculer le pas de montée utilisé par ’algorithme.

k
Systeme ¥
Estimateur
vecteur de
u(k) {} = paramétres
Régulateur

Fia. 15.3 — Schéma bloc d’un régulateur optimisant. L’estimateur utilise u(k) et y(k)
pour déterminer les parametres caractéristiques de la fonction de performance du
systeme. Le régulateur prend ensuite ces estimations pour estimer le point de fonc-
tionnement optimal.

15.4.2 Fonction de performance

Un des éléments clés est le modele présumé de la fonction de performance. Nous
commencons ’exploration du probleme d’optimisation pour un cas uni-dimensionnel en
exprimant certaines hypotheses concernant la fonction de performance :

Hyp. 1 La relation entre la fonction de performance y(k) et le parametre u(k) est
quadratique :

y(k) = yo — ao (u(k) — ug)” (15.1)
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ol Yo est la valeur maximale de y(k), uo est la valeur de u(k) maximisant y(k) et
ap est la sensibilité de la courbe quadratique.

L’hypotheése d’une relation quadratique entre y(k) et u(k) a son importance au
niveau d’'un estimateur qui sera basé sur I’équation (15.1). Cette hypothese est
valable dans la plupart des régulateurs fonctionnant pres du point optimal.

Hyp. 2 La variable y(k) peut étre soumise & un bruit e(k) :
y(k) = yo — ao (u(k) — uo)* + (k) (15.2)

Le bruit peut étre di a des incertitudes de mesures ou peut refléter des variations
arbitraires de la fonction de performance. Il est également supposé que le bruit est
blanc et non corrélé avec u(k).

Hyp. 3 Les parametres yo, ug, ap qui caractérisent la fonction de performance sont
inconnus mais restent constants.

15.4.3 Algorithme
L’équation (15.1) du modele quadratique peut étre réécrite comme
y(k) = 0o + Oru(k) + O2u° (k) (15.3)
avec By = yo — agu, 01 = 2agug, B = —ay.

L’algorithme de base pour la recherche d’un extremum consiste a utiliser un estima-
teur récurrent pour calculer 6y, 6, et 05 dans 'équation (15.3).

Algorithme 2 Recherche d’'un extremum avec estimation récurrente du pas
1: Appliquer 'entrée u(k) et mesurer y(k), la fonction de performance
2: Calculer 6, 0; et 6, utilisant un estimateur a moindres carrés dans le modele

y(k) = 6y + 61 u(k) + 0, u?(k) + e(k) (15.4)

3: Calculer la nouvelle consigne u(k + 1) comme

01
20,

uk+1)=—

4: Augmenter le compteur de temps k — k + 1 et reprendre 1'étape 1

Concretement, cette estimation repose sur la méthode des moindres carrés, qui cal-
cule @ = [0y6,65)7 & partir de paires (u(k),y(k)) dans une fenétre temporelle. Clest
pourquoi nous retrouvons des vecteurs u,y dans 1’équation (15.4). Le fonctionnement
d’un estimateur récurrent est détaillé en annexe B.5.
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130 Chapitre 15. Implantation du régulateur : optimisation

Ensuite, ces estimations sont utilisées pour estimer la position ug de la valeur optimale
(algorithme 2). Le processus récursif continuera jusqu’a ce que 6, et 02 convergent a leurs
valeurs théoriques :

0 = 2upao

b = —ap
pour lesquelles la loi d’ajustement (équation (15.4)) aménera le systéme a la position
optimale.

15.4.4 Implantation

Pour assurer la convergence de la recherche du minimum, il est impératif d’ajouter
une perturbation wuyer(k) & la consigne u(k). En effet, dans la fenétre temporelle de
Iestimateur, les paires de mesures (u(k),y(k)) doivent refléter la forme parabolique de
la fonction de performance y(u). Sinon, il n’est pas possible d’estimer correctement les
parametres yo, ag et uo dans le modele quadratique présumé. Ce serait le cas si la consigne
de u(k) ne changeait plus, puisque les paires (u(k), y(k)) se retrouveraient toutes au méme
endroit dans le plan (u,y) au bout d’un certain temps. Une perturbation a trois niveaux

{0y —Upert,0, 4 Upert,0,—Upers,. . . } se révele étre satisfaisante dans ce but [118]. Pour les
essais de mise au point, la perturbation a été légerement modifiée, pour des raisons de
facilité de programmation, comme suit : {..., —tpert,0,Upert;—Upert,0,. . . }
U perf K) N y(k)
S Systeme
+
Estimateur
vecteur de
o parametres
u(k) )
Régulateur

Fi1c. 15.4 — Schéma bloc d’un régulateur optimisant, avec le signal de perturbation
Upert (K)

Dans toute la mise en ccuvre de I'algorithme de commande, nous avons supposé que
le processus a optimiser varie suffisamment lentement. Effectivement, un ajustement de
u(k) entraine une étape transitoire dans la réponse de y(k). Pour éviter que cet effet
transitoire n’interfere avec le processus de recherche d’un extremum, il est nécessaire
d’attendre un certain laps de temps At,¢ avant d’appliquer une nouvelle consigne de
u(k).

Dans l'identification d’un processus dynamique, dont les caractéristiques s’alterent
lentement au cours du temps, les échantillons doivent bénéficier d’un poids plus important
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que les anciens (§B.4). En quelque sorte, il ne faut pas que le lointain passé sature le
présent. Le rejet des échantillons est ajusté par le biais d'un facteur d’oubli X € (0,1) :
plus A diminue, plus 'oubli est précoce.

Ces considérations entrainent 'introduction de trois nouveaux parametres dans ’al-
gorithme de commande, & savoir wpe,¢(k) et Atpery et A. Leur importance dans le processus
de réglage sera étudiée expérimentalement dans les sections 15.6 et 15.7.

15.5 Application a la minimisation des fluctuations
hydroacoustiques

15.5.1 Optimisation

Nous recherchons a minimiser ’amplitude des fluctuations de pression pulsantes dans
I'installation a la fréquence fondamentale. Elle est la résultante de I'excitation primaire
et de la contre-excitation.

La fonction de performance est donc ’évolution de cette amplitude en fonction du
déphasage relatif entre les deux excitations (figure 14.7.a). Nous stipulons qu’elle peut
étre approximée par une parabole si I’on est suffisamment proche du déphasage optimal.

y(k) = yo — ao(B(k) — dopt)’

Pour notre application, la boite noire appelée “systeme” dans la figure 15.4 comprend
donc le systeme d’excitation et la turbine hydraulique.

15.5.2 Estimation de ’amplitude des fluctuations de pression

Comme la fonction de performance représente ’amplitude de la pression acoustique
a la fréquence fondamentale, il est important de I’estimer correctement. Plusieurs ap-
proches existent.

L’approche implantée garde les mesures dans un buffer circulaire qui permet d’avoir
acces aux dernieres mesures dans une certaine fenétre temporelle. Ensuite, le spectre des
amplitudes est calculé a partir de n échantillons dont le nombre correspond & un multiple
entier k de la période de précession de la torche : n = k/f,. Cette approche permet
une meilleure estimation de 'amplitude & la fréquence de précession (fondamentale) en
évitant le phénomene de la dispersion fréquentielle (anglais : leakage). k permet de choisir
le nombre de périodes utilisées pour le moyennage de ’amplitude.

15.5.3 Discussion

En fonction de la forme de la fonction de performance, le régulateur optimisant saura
trouver plus ou moins vite les parametres optimaux. Effectivement, plus cette fonction
de performance s’écarte d’une forme parabolique, moins le modele estimé correspondra
a la fonction réelle et plus la convergence sera difficile.
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Par contre, une fois les parametres optimaux déterminés pour un point de fonction-
nement de la turbine donné, il est tout a fait possible de lancer le régulateur avec ces
conditions initiales. Dans ce cas, le régulateur de synchronisation suffirait, pour autant
que les parametres optimaux ne changent pas. Cet aspect sera discuté dans le chapitre
16 qui présente les résultats des essais obtenus sur un modele réduit de turbine Francis.

Comme il s’agit d’une stratégie de commande optimisante, cela implique qu’il est
possible de suivre des changements lents des conditions de fonctionnement de I’excitation
source.

15.5.4 Schéma fonctionnel du régulateur

Le schéma fonctionnel de la régulation est présenté dans la figure 15.5.

L Pulse at valve opening
Phase
= meas. Hydraulic Exciter
o | Parameter | "2 o onioler =~ Drive
Estimation j» ] []
Control . Air | | Rotating
Frequency O_-‘> Valve -‘> Chamber = Valve T
meas. | ’
Spira
Penstock  fe>| Casing = Runner =>{ Draft Tube
Pulsating Pressure Field [ ‘

Rotating Pressure Field

Fic. 15.5 — Schéma fonctionnel de la stratégie de commande

15.6 Optimisation de la phase relative pour un débit
d’excitation optimal

15.6.1 Résultats expérimentaux : algorithme a pas fixe

La figure 15.6 donne I’évolution de la phase optimale estimée pour la recherche simple
d’un extremum par 1’ascension d’une colline. Les premicres 60 secondes le pas A¢ est de
10°. On observe une convergence relativement rapide vers la phase optimale. Ensuite le
pas A¢ est réduit a 2°. La phase estimée ¢.q oscille autour de ¢,y dans une plage de
+5°.

Dans la figure 15.7, on voit que 'amplitude des fluctuations “pulsantes” a la fréquence
fondamentale, est réduite d’'un facteur 5 a 10.
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Pt ™ Popt [deg]

_lG L L L L L
0 100 200 300 400 500
temps [s]

F1G. 15.6 — Evolution temporelle de la phase optimale estimée
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T
— 15 1
t&&’
t; 1 |
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F1G. 15.7 — Evolution de 'amplitude de la pression acoustique a la fréquence fondamen-
tale
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En plus de sa simplicité, cette stratégie de recherche d’un extremum converge rapide-
ment vers la phase optimale et maintient la phase estimée proche de la phase optimale.
Par contre, cette stratégie présente une limitation majeure au niveau du nombre de pa-
rametres a optimiser. En effet, cette approche perd rapidement en performance si 'on
veut optimiser plus d’un parametre. I n’est pas possible de varier ces parametres simul-
tanément puisqu’on ne sait pas retrouver la part de chaque parametre dans la variation
de Pamplitude des fluctuations. En conséquence, 1’algorithme doit donc a tour de role
optimiser chacun des parametres. La rapidité de convergence sera donc directement pro-
portionnelle au nombre de parametres a optimiser. Rappelons que dans notre application,
il y a deux parametres en jeu : la phase relative entre excitation et contre-excitation et
le débit d’excitation.

15.6.2 Résultats expérimentaux : algorithme a pas variable

Afin d’avoir une idée du temps de convergence et de la précision de l'estimation
du déphasage optimal par I'algorithme de recherche d’'un extremum, nous avons fait
varier différents parametres. Les conditions initiales sont toujours les mémes et choisies
arbitrairement. Bien sur, une fois les conditions optimales trouvées, elles peuvent étre
stockées dans une base de données en fonction du point de fonctionnement de la turbine
Francis dans notre cas. Ainsi, le régulateur se recale directement dans ces conditions
optimales apres un changement de point de fonctionnement.

Evolution de ¢, : variation de At,.; et A

Dans la figure 15.8 est reportée ’évolution de la phase optimale estimée en fonction
de la durée en temps de la perturbation At et cela pour trois valeurs différentes du
facteur d’oubli A. Aty est exprimé en nombres de périodes : c’est le temps correspon-
dant au nombre de périodes de I'excitation primaire. L’amplitude de la perturbation est
constante : ¢pery = 10°.

On constate que la vitesse de convergence est relativement peu dépendante de Atpey.
Cela s’explique par la grande dynamique de la vitesse de rotation de I’actionneur hydrau-
lique. Lors des essais de réception, le temps de réaction & un changement de la consigne
de vitesse se révele inférieur a 0.1 seconde. La dynamique de 'actionneur est donc bien
plus grande que le processus de recherche d’un extremum : il n’y pas d’interférence entre
les deux.

Les parametres du modele quadratique sont estimés a partir des paires de mesures
(¢(k),y(k)) dans une fenétre temporelle dont la largeur est déterminée par le facteur .
Plus A est proche de 1, plus la fenétre est large et plus lente sera la vitesse de convergence
vers le déphasage optimal. Pour une application pratique, le choix de A ne se limite pas
a une seule valeur. Effectivement, lors d’un changement de conditions de fonctionnement
de la turbine, nous pouvons diminuer temporairement A pour que la convergence soit
plus rapide au point optimal, aprés quoi A est de nouveau augmenté progressivement.
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F1G. 15.8 — Evolution de la phase optimale estimée pour trois valeurs différentes de Atpe,
et aveca. A=0.95 b.A=0.97 c.A=0.99
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Remarquons que les conditions initiales sont identiques, mais choisies de maniere
aléatoire.

Evolution de ¢, : variation de ¢,.,; et A

La figure 15.9 donne I’évolution de la phase optimale estimée en fonction de la largeur
du saut de la phase relative ¢y, [°] pour trois valeurs différentes de A. La durée de la
perturbation At est maintenue & un temps équivalent a 20 périodes de l'excitation
fondamentale.

Le temps de convergence est plus affecté par 'amplitude de la perturbation volontaire
de la consigne de ¢(k). Plus ce pas est petit, plus le temps pour retrouver le déphasage
optimal est long, ce qui est tout a fait logique. Il est cependant intéressant de remarquer
que la vitesse de convergence est peu influencée. Pour des petits pas de ¢per, 'estima-
tion de ¢(k) reste sur un plateau aux alentours de la valeur initiale avant de converger
rapidement. Ceci est illustré dans la figure 15.9.b ot 'on peut observer le plateau entre
0 et 120 secondes. A partir de ce moment, le temps pour arriver au déphasage optimal
n’est pas plus grand que pour des pas ¢pe,¢ plus grands.

I1 est bien entendu tres facile d’adapter le pas ¢pe,+ lors d’un changement de conditions
de fonctionnement, afin de diminuer le temps de convergence.

Evolution de [pf| : variation de Gpert €6 A

A part I’évolution de la phase optimale, il est important de prendre en considération
les amplitudes des fluctuations de pression “pulsantes” a la fréquence fondamentale. Les
sauts @per; imposés par l'algorithme auront un effet négatif sur 'amplitude moyenne.
Effectivement, le systéme ne se trouve pas continuellement au point optimal, mais oscille
autour de ce dernier, comme illustré dans la figure 15.10.

L’évolution temporelle des amplitudes enregistrées, reportée sur la figure 15.11, montre
que les meilleurs résultats sont obtenus pour des petits pas de @peq, ce qui n’a rien
d’étonnant. Plus intéressant, elle montre que l'algorithme est toujours capable d’estimer
le déphasage optimal suffisamment bien pour de petites valeurs de ¢pe.¢. Sur la figure
15.11.b, on peut distinguer, bien que vaguement, les plateaux de niveaux des amplitudes
correspondant & ..., ¢(k), ¢(k) + dpert, (k) — Spert, 9(k), (k) + dpert, - - .-

15.7 Optimisation du débit d’excitation

15.7.1 Introduction

Une derniere étape dans la stratégie de commande est 'optimisation du débit d’exci-
tation dans le circuit hydraulique a travers I'excitatrice. En effet ce débit est un parametre
déterminant de 'amplitude de la contre-excitation. Jusqu’ici, ce débit était optimisé ma-
nuellement. Dans le paragraphe 15.7.2, le principe de fonctionnement est brievement
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FiG. 15.9 — Evolution de la phase optimale estimée pour des valeurs différentes de ¢pere
(step) et avec a. A =095 b. A=0.97 c. A=0.95
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oK) - g, , [deg]

0 50 100 150 200 250
temps [s]

F1G. 15.10 — Evolution de la phase relative appliquée ¢(k)

rappelé, avant de présenter les résultats de quelques essais de mise au point dans le
paragraphe 15.7.3.

15.7.2 Intégration de ’optimisation du débit d’excitation

L’asservissement du débit d’excitation se fait par le réglage de I’angle d’ouverture «
d’une vanne qui se situe entre la pompe d’injection et 'accumulateur a air de la source
secondaire. [’angle d’ouverture de la vanne est piloté par un servo-moteur.

Le point fort de ’approche réside dans I’extension simple de I’algorithme de recherche
d’un extremum, décrit dans le paragraphe 15.5.1, a une deuxieme dimension. Le modele
retenu pour la fonction de performance est maintenant un paraboloide au lieu d’une
parabole.

y(t) = Yo — a()(¢(t) - ¢opt)2 - bU(q(t) - qopt)2

A chaque pas de temps, I'estimation des parametres yo, ao, by, Gopt €t gope 1a plus récente
est utilisée pour déterminer la phase relative optimale (@op) et le débit optimal (gop:) &
injecter.

15.7.3 Résultats expérimentaux

La figure 15.12 montre la fonction de performance mesurée. Elle donne I'amplitude
des fluctuations de pression en fonction du déphasage relatif et de 'angle d’ouverture «
de la vanne de réglage.

On observe que le modele quadratique est seulement valable dans la plage [—15 <
¢ < 15;—0.1 < a < 0.1] autour du point optimal. En dehors, la fonction de performance
évolue vers un plateau pour 0.2 < a < 1, pour lequel 'amplitude reste presque constante
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Fia. 15.11 — Evolution de I'amplitude (fondamentale) de la pression acoustique pour
cinq valeurs différentes de ¢,e,¢ €t avec a. A =0.95 b. A =0.97
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(figure 15.12a). Ceci est d au changement des conditions de fonctionnement — chute
et débit — de la pompe d’injection en fonction de I'angle a.

Ce plateau explique aussi pourquoi ’algorithme optimisant a de la peine & converger
si on le lance avec des conditions initiales éloignées du point optimal, surtout en terme de
a. Pour surmonter cela, on applique d’abord une recherche d’ascension de colline a pas
fixe, jusqu’a ce que l'on se trouve suffisamment pres du point optimal pour démarrer le
régulateur optimisant. A nouveau, une fois les parametres optimaux trouvés, ils peuvent
étre utilisés pour lancer le régulateur optimisant qui se positionne alors directement dans
ses conditions initiales.

Comme il y a un plus grand nombre de parametres a identifier, les valeurs estimées
peuvent varier sensiblement quand on ne se trouve pas encore suffisamment pres du
point optimal. Pour éviter des changements trop brusques de ¢(k) et a(k), une limite de
degré de changement par pas de temps k est imposée. Ceci explique la différence entre
la phase estimée ¢, (k) par le régulateur optimisant et la consigne de phase appliquée
o¢(k) a chaque pas de temps. Dans les premieres 40 secondes de la figure 15.13.b, on
observe effectivement une évolution linéaire de la phase appliquée qui rattrape, avec une
limitation de vitesse, la phase estimée (figures 15.13).

Dans la figure 15.13.c, on peut observer que, globalement, les fluctuations de pression
ont été réduites d'un facteur 10. La performance du systéme peut étre améliorée en le
laissant fonctionner plus longtemps aux conditions optimales et en relangant de temps a
autre le processus d’optimisation afin de garantir que le systéeme ne diverge pas dans le
temps.

Pour autant que les conditions de fonctionnement de la source primaire ne changent
pas trop rapidement, le régulateur s’adapte automatiquement et retrouve le déphasage
relatif et ’angle d’ouverture optimal pour le nouveau point de fonctionnement. La sta-
bilité du systeme a été vérifiée en le laissant fonctionner pendant quelques heures.

15.8 Conclusion

Une commande optimisante a été développée pour optimiser les parametres de fonc-
tionnement d’un systeme d’excitation externe, dans le but d’améliorer la stabilité de
fonctionnement d’une turbine Francis fonctionnant a charge partielle. Les différentes
étapes de la mise au point ont été présentées.

Les résultats confirment que des réductions importantes des fluctuations hydrauliques
peuvent étre obtenues et que la stratégie de commande fonctionne de maniere satisfai-
sante, tant au niveau

e de lefficacité dans la réduction des amplitudes des fluctuations de pression générées

par une autre excitatrice hydraulique,

e de l'optimisation des parametres du systeme, et de leur stabilité dans le temps,

e du suivi d’'un changement lent des conditions de fonctionnement de I'excitation

source.
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Chapitre 16

Application a un modele de turbine
Francis [10]

16.1 Introduction

Une campagne d’essais a été effectuée sur un modele de turbine Francis. Le but
consiste a tester le systeme de controle actif piloté par le régulateur dont la mise au
point a été décrite dans les chapitres précédents.

Apres la formulation des objectifs de cette campagne d’essais, le dispositif expéri-
mental (§16.3) est présenté brievement. Ensuite, les résultats des différents essais sont
analysés dans les sections 16.4 a 16.6. Finalement, une conclusion clot ce chapitre.

16.2 Objectifs

Une campagne d’essais sur un modele réduit de turbine Francis est indispensable afin
de valider le concept du systeme de controle actif. Les objectifs principaux peuvent étre
résumés comme suit :

e comparer plusieurs configurations d’utilisation du systeme de controle actif :

— dresser des bilans énergétiques afin de déterminer la meilleure implantation du
systeme,

— comparer le contenu fréquentiel (I’amplitude des harmoniques),

— confirmer 'efficacité d’'un systeme de controle actif dans la réduction des insta-
bilités des turbines Francis,

— confirmer I’évaluation de la puissance consommée par un tel systeme,

e proposer une stratégie de dimensionnement du systeme de controle actif adapté a

une turbine prototype.

Les essais pour étudier tout ces aspects sont décrits dans le paragraphe 16.3.4.

EPFL-IMHEF-LMH



144 Chapitre 16. Application a un modele de turbine Francis

16.3 Dispositifs expérimentaux

16.3.1 Plate-forme d’essais n°3

La plate-forme d’essais PF3 (figure 16.1) fait partie des installations d’essais de récep-
tion du Laboratoire de Machines Hydrauliques de I’ EPFL. Pour la campagne d’essais,
elle est équipée d’un modele réduit de turbine Francis dont les caractéristiques principales
sont résumées dans le tableau 16.1.

Coefficient d’énergie Pr = 1.15
Coefficient de débit wn = 0.37
Vitesse spécifique v = 0.55
Diametre extérieur de la roue Di; = 0.409 m
Diametre d’entrée de la bache spirale | Dy = 0.587m

TAB. 16.1 — Caractéristiques principales du modele réduit de turbine Francis (PF3)

Toutes les mesures conventionnelles nécessaires a ’établissement de la caractéristi-
que d’une machine hydraulique, le couple, la vitesse de rotation, ’énergie hydraulique
massique et le débit sont mesurés sur cette plate-forme. Chacune de ces grandeurs peut
étre étalonnée in-situ au début de chaque essai.

Fic. 16.1 — Schéma de la plate-forme 3

1. Modele réduit d’une turbine Francis, roue de diametre extérieur 0.409 m, vitesse
spécifique v = 0.55
2. Générateur a courant continu BBC GN 160 L, 300 kW

3. Réservoir aval
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. Conduite d’alimentation ¢ 0.5868 m
. Débitmetre électromagnétique
. Pompes de service Sulzer SM 402-570,

. Moteurs d’entrainement des pompes de service a courant continu BBC GN 180
L(2) 300kW

- o Ut

16.3.2 Montage d’essai sur la plate-forme 3

La figure 16.2 montre une photo prise lors de la campagne d’essais. On distingue les
éléments suivants :

Fic. 16.2 — Montage d’essai sur la plate-forme 3

. la conduite d’alimentation,

. la bache spirale

. le diffuseur de la turbine (cone, coude et divergent),
. Taccumulateur,

. la vanne rotative,

. la motorisation de la vanne rotative,

N O Ul R W N

. le tuyau en matiere plastique qui raccorde la vanne au diffuseur. Bien que ce tuyau
soit relativement souple en flexion, il présente une rigidité radiale suffisante grace
a une spirale métallique de renforcement noyée dans le plastique.
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16.3.3 Systeme d’excitation

Le fonctionnement de 'excitatrice hydraulique est expliqué dans le chapitre 12. La
disposition du systeme a été légerement adaptée selon les différents montages d’essai
présentés dans la figure 16.3.

a.

L’excitatrice soutire l’'eau du coté haute pression de la plate-forme et l'injecte
dans le coude du diffuseur. La pompe d’injection n’a pas été employée; 1’énergie
hydraulique massique a disposition de la machine a été exploitée pour mettre 1’'eau
dans 'accumulateur de 'excitatrice sous pression.

. D’excitatrice soutire 1’eau du chaudron c6té basse pression (niveau libre) de la

plate-forme. La pompe d’injection fournit 1’énergie nécessaire pour injecter le débit
modulé dans le coude du diffuseur.

. L’excitatrice soutire I’eau dans le coude du diffuseur et la déverse au-dessus du ni-

veau libre du chaudron coté basse pression de la plate-forme. La pompe d’injection
débite dans le sens opposé par rapport au cas précédent.

Le débit d’excitation a été réglé de deux manieres :

1.

par une vanne de réglage (VR) située dans le circuit d’excitation, dont Iangle
d’ouverture est piloté par un servo-moteur,

. en modifiant ’angle d’ouverture d’un circuit de bypass entre les co6tés haute pression

et basse pression de la pompe d’injection.

16.3.4 Configurations d’essai et conditions de fonctionnement

Plusieurs essais ont été effectués en changeant la configuration du systeme de controle
actif et/ou les conditions de fonctionnement de la turbine (tableaux 16.2 et 16.3) :

méme point de fonctionnement en termes des parametres adimensionnels ¢ et ¥ de
la turbine, pour trois énergies hydrauliques massiques d’essai : E = 60, 147 et 184
J/kg. Par contre, le o differe 1légerement dans les trois cas parce que la pression au-
dessus du niveau libre en aval de la turbine est laissée a la pression atmosphérique.
génération de la contre-excitation par injection et soutirage d’'un débit d’eau mo-
dulé dans le diffuseur,

o deur diametres de passage du raccordement du tuyau souple au coude du diffuseur,
e deuzx emplacements de la prise d’eau : dans le chaudron (basse pression) et dans la

conduite d’alimentation (haute pression),
utilisation du systeme d’excitation a des fréquences différentes de la fréquence
fondamentale de I’excitation naturelle de la turbine ou avec la turbine arrétée.
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F1G. 16.3 — Montages d’essai

| n° | Excitation | Configuration | Diam. | £ [J/kg] | Point de fonctionnement

A | Injection | figure 16.3.b ¢/2 60 tableau 16.3, n°1
B | Injection | figure 16.3.b f} 60 tableau 16.3, n°1
C | Soutirage | figure 16.3.c 10) 60 tableau 16.3, n°1
D | Injection | figure 16.3.b 0/2 147 tableau 16.3, n°2
E | Injection | figure 16.3.b 10) 147 tableau 16.3, n°2
F | Injection | figure 16.3.a 10) 147 tableau 16.3, n°2
G | Soutirage | figure 16.3.c 10) 147 tableau 16.3, n°2
H | Injection | figure 16.3.a 10) 184 tableau 16.3, n°3

TAB. 16.2 — Conditions d’essai
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No | o[-] [ a[-][v[]][ E[J/ke] [ Qm*/s] [ T[Nm] [ wrad/s]
0276 | 1.043 | 1.540 [ 185 |[ 604 | 0.373 | 342 | 53.83
0.276 | 1.036 | 0.630 | 185 || 146.9 | 0.583 | 850 | 84.19
0.276 | 1.038 | 0.528 | 18.5 || 1843 | 0.654 | 1070 | 94.25

W N =

TAB. 16.3 — Points de fonctionnement de la turbine

16.3.5 Instrumentation de mesure

Pour effectuer la mesure des grandeurs dynamiques, 5 capteurs de pression fluctuante
Kistler 701 ont été installés en paroi de la conduite haute pression (figure 16.3). Quatre
autres capteurs sont placés sur le cone du diffuseur et permettent de séparer le champ
tournant du champ pulsant. Ces capteurs de pression sont de type piézo-électrique et
leur amplificateur de charge délivre un signal -10/4+10V. Ces signaux sont enregistrés
a l'aide d’un analyseur de signaux HP3566 relié a un PC, permettant d’effectuer des
traitements du signal.

16.4 Analyse de la pression acoustique dans le do-
maine fréquentiel

16.4.1 Spectres d’amplitude pour un fonctionnement optimal

Les figures 16.4 a 16.6 montrent les spectres d’amplitude de la pression acoustique

mesurée a 'entrée de la bache de la turbine, et cela pour les deux cas suivants :

e l'excitation naturelle de la turbine toute seule,

e l’excitation naturelle plus la contre-excitation, avec un réglage optimal du systeme
de controle actif afin d’obtenir une réduction maximale des fluctuations de pression.

Le débit d’excitation optimal et le déphasage optimal sont réglés manuellement et gardés
constants. En d’autres mots, seul le controleur de synchronisation est utilisé. La recherche
automatique des parametres optimaux n’intervient donc pas.

Les configurations d’essai et les conditions de fonctionnement sont présentées dans le

paragraphe 16.3.4. Les observations suivantes peuvent étre tirées de ces mesures :

e La pression acoustique a la fréquence fondamentale est réduite au niveau du “bruit
de fond”, sauf dans la figure 16.5.G ou le débit d’excitation optimal ne pouvait
pas étre atteint. Nous n’avions pas de moyens a disposition pour augmenter ce
débit. C’est pour cette raison que nous avons opté pour travailler sous une énergie
hydraulique massique plus basse (E = 60J/kg), étant donné que 'amplitude de
Iexcitation naturelle est alors plus petite.

e La contre-excitation peut aussi bien étre générée par injection que par soutirage
d’'un débit modulé. En comparant les figures 16.4.B avec 16.4.C et 16.5.E avec
16.5.G, on observe une différence au niveau des harmoniques supérieurs. Effec-
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tivement, seule la phase relative a la premiere fréquence harmonique (fréquence
fondamentale) est pilotée ; celle des harmoniques d’ordre supérieur ne l'est pas. En
fonction de la phase relative entre I’excitation naturelle et la contre-excitation, les
amplitudes des harmoniques seront tantot réduites, tantot amplifiées. L’excitation
par soutirage ne donne donc pas forcément des meilleures résultats au niveau du
contenu harmonique de la contre-excitation.

e Les figures 16.4.A et 16.4.B ainsi que 16.5.D et 16.5.E permettent de comparer
les spectres d’amplitudes pour une petite et une grande section de passage. On
s’attendait a un niveau plus élevé des harmoniques supérieurs pour une section
de passage plus petite. En effet, le débit d’excitation étant le meéme, la vitesse
d’écoulement est plus grande. La formation de cavitation et 'implosion de cette
poche de vapeur a chaque fermeture de la vanne rotative est donc plus prononcée,
ce qui expliquerait un contenu fréquentiel plus riche et plus grand en amplitude.
Les figures 16.5.D et 16.5.E démontrent que cela n’est pas toujours le cas. Il est
également possible que les phases relatives de la contre-excitation pour les har-
moniques supérieurs different pour les deux configurations. De cette maniere, la
résultante de l'excitation naturelle et la contre-excitation dans le cas d’une petite
section de passage peut étre réduite grace a une 'meilleure phase relative’ méme
si 'amplitude est plus grande que celle de la configuration avec grande section de
passage.
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Condition d’essai A

Condition d’essai D
1. 1.

1. 1.
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- 0.8
L
:EE 0.6
=
0.4]
0.2] 0.2] 0.2 0.2]
0 0 0
0 5 10 15 20 0 10 15 20 0 10 15 20 0 10 15 20
a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz] a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz]
Condition d’essai B Condition d’essai E
v v * v
1 1 1 1
0.2 0.2 WMJLM 02 0.2
0 5 10 15 20 0 5 10 15 20 0 5 10 15 20 0 5 10 15 20
a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz] a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz]
Condition d’essai C Condition d’essai G
v v * v
1 1 1 1
0.2] 0.2] 0.2 0.2]
0 0 S 0
0 5 10 15 20 0 10 15 20 0 5 10 15 20 0 10 15 20
a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz] a. fréquence [Hz] b‘ fréquence [Hz]
‘ n° ‘ Excitation | Configuration ‘ Diam. | E[J/kg] ‘ Point de fonctionnement ‘ n° ‘ Excitation | Configuration ‘ Diam. | E[J/kg] ‘ Point de fonctionnement
A | Injection | figure 16.3.b o/2 60 tableau 16.3, n°1 D | Injection | figure 16.3.b ¢/2 147 tableau 16.3, n°2
B | Injection | figure 16.3.b 10) 60 tableau 16.3, n°1 E | Injection | figure 16.3.b f} 147 tableau 16.3, n°2
C | Soutirage | figure 16.3.c 10) 60 tableau 16.3, n°1 G | Soutirage | figure 16.3.c o} 147 tableau 16.3, n°2
F1G. 16.4 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controle actif : F1G. 16.5 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controle actif :

a. excitation naturelle  b. excitation naturelle 4+ contre-excitation a. excitation naturelle  b. excitation naturelle 4+ contre-excitation
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Condition d’essai F
1. 1.
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‘ n° ‘ Excitation | Configuration ‘ Diam. | E[J/kg] ‘ Point de fonctionnement ‘
F | Injection | figure 16.3.a 1) 147 tableau 16.3, n°2
G | Soutirage | figure 16.3.c 1) 147 tableau 16.3, n°2

F1G. 16.6 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique sans et avec controéle actif :
a. excitation naturelle  b. excitation naturelle 4+ contre-excitation
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16.4.2 Spectres d’amplitude a une excitation forcée

Le spectre d’amplitude de la contre-excitation seule ne peut étre mesuré directement.
En effet, il est impossible d’éliminer I'excitation naturelle de la turbine sans changer les
caractéristiques dynamiques du diffuseur et donc de I'installation hydraulique.

Cependant, pour avoir une idée du contenu fréquentiel de la contre-excitation, les
conditions de fonctionnement de la turbine et/ou la contre-excitation ont été changées.

1. L’énergie hydraulique massique a disposition de la turbine a été légerement modifiée
en gardant toutefois ¢ et 1 constants et sans toucher au systeme d’excitation, ni
a son réglage. Il est supposé que les caractéristiques dynamiques de l'installation
ne changent pas trop pour que l'influence sur le contenu spectral de la contre-
excitation soit petite.

Dans la figure 16.7, la turbine fonctionne sous une énergie hydraulique massique de

E =147 J /kg (tableau 16.3.B). La fréquence fondamentale de I'excitation naturelle

est de 4.5 Hz. L’installation a été excitée a la fréquence correspondant a la fréquence

fondamentale de l’excitation naturelle sous une énergie hydraulique de £ = 60 J /kg

(2.87Hz) avec des débits d’excitation croissants.

2. L’installation hydraulique est excitée avec le systeme de controle actif sans que
la turbine ne soit en marche (figure 16.8). La fréquence fondamentale de I'excita-
tion est de 2.87 Hz, ce qui correspond a la fréquence fondamentale de Iexcitation
naturelle sous une énergie hydraulique massique de E = 60 J/kg avec des débits
d’excitation croissants.

La comparaison des spectres de la figure 16.8 par rapport aux spectres présentés

dans la figure 16.7 permet d’avoir une idée de la présence de la torche sur le contenu

fréquentiel de I'excitation.

e [’amplitude a la fréquence fondamentale est légerement plus grande quand la
machine est arrétée.

e Les amplitudes des harmoniques supérieurs sont nettement plus élevées, sauf
pour un petit débit d’excitation (figure 16.8.a). Les deuxieéme et troisieme har-
moniques présentent des amplitudes supérieures celles a la fréquence fondamen-
tale.

3. Les conditions de fonctionnement de la turbine restent inchangées. Par contre, la
contre-excitation se passe au deuxieme harmonique de I'excitation naturelle de la
turbine (figure 16.9). On observe que :

e [’amplitude croit linéairement avec le débit d’excitation.
e L’amplitude a la fréquence fondamentale de ’excitation naturelle n’est que tres
peu influencée par I’excitation.

En conclusion, il ne faut pas perdre de vue que la pression acoustique mesurée a
I’entrée de la bache spirale est une réponse locale a 'excitation naturelle de la turbine.
Elle nous donne seulement une image de ’excitation source a travers une boite noire. Les
caractéristiques dynamiques dépendent des conditions de fonctionnement de la turbine.
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F1G. 16.7 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique a I’entrée de bache : excitation
naturelle (E = 147 J/kg, fnat = 4.50 Hz) et contre-excitation (fra = 2.87Hz)  a. gegpe =
2.711/s  b. Geze = 4.001/S €. eze = 5.561/s
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F1G. 16.9 — Spectres d’amplitude de la pression acoustique a I’entrée de bache : excitation
naturelle (E = 60J/kg, fha = 2.87Hz) et contre-excitation (2 * fna = 5.75Hz) a.
Geze = 0.001/s  b. geye = 0.871/s €. gege = 1.461/s  d. Geze = 2.121/8
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16.5 Analyse énergétique

16.5.1 Bilan énergétique

L’application du controle actif dans le but d’améliorer le comportement dynamique
d’une turbine hydraulique entraine évidemment un cout : I’énergie nécessaire pour faire
fonctionner le systeme d’excitation. Le bilan énergétique du systeéme est présenté dans
ce paragraphe. Or, il ne prend pas en compte le cout lié a une éventuelle baisse de
rendement de la turbine, point qui est justifié dans le paragraphe 16.5.3.

Le tableau 16.4 compare les puissances en jeu pour la turbine Francis et 'excitatrice.
Pour 'excitatrice, on distingue :

e la puissance électrique consommée par le moteur de la vanne rotative,

e une puissance hydraulique. Pour les configurations de la figure 16.3.b et 16.3.c, il
s’agit de la puissance hydraulique fournie par la pompe de circulation de 'exci-
tatrice. Dans le cas de la configuration 16.3.a, le débit d’excitation ne passe pas
par la turbine et constitue donc une perte énergétique qui doit étre incluse dans le
bilan énergétique.

Le rapport de pllissance Pezcitatrice/PtuTbin57 comme le rapport de débit QezcitatTice/QtuTbine-,
est inférieur & 1.5%, ce qui est un résultat trés encourageant.

16.5.2 Analyse des différentes configurations

Le méme tableau 16.4 permet d’étudier les différentes configurations testées (figure
16.3) sur le plan énergétique’. L’analyse conduit aux observations suivantes :

e Le débit d’excitation optimal est le méme, que la contre-excitaiton soit générée par
injection (deux diameétres de passage différents) ou par soutirage.

Dans le tableau 16.4 : comparer configurations A,B et C et comparer configurations D,E
et F.

e La différence de pression aux bornes de la vanne rotative, pour assurer le débit
d’excitation optimal, augmente pour un plus petit diametre de passage. En premier
ordre, la perte de charge d’un tuyau est inversement proportionnelle a son diametre
a la puissance cinqg [73] :

K (Q\* 1 AL
AE_?<Z) ~ 5 avec K_f (16.1)

Pour les essais, un diaphragme a été inséré dans le tuyau de raccordement. La perte
de charge supplémentaire peut étre estimée.
1. Le coefficient de perte de charge K est calculé (équation (16.1)) & partir de
la configuration sans diaphragme (tableau 16.4.B ou E) pour laquelle AE, @
et A sont connus.

'Rappelons que pour la configuration 16.2.G, le débit d’excitation optimal n’a pas pu étre atteint
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158 Chapitre 16. Application a un modéle de turbine Francis
Config. Turbine Pompe(Turb.) | Vanne &i’::ﬁw g:‘v:ti:‘r‘; Ii .
Config. A || E =60 E =46
Tab. 16.2.A || @ = 0.3714 || @ = 0.0041 1.10% | 0.85% 1.06%
Fig. 16.3.b || P=22.39 | P=0.19 P =0.05
Config. B || E =60 E =39
Tab. 16.2.B || @ = 0.3717 || Q@ = 0.0041 1.11% | 0.72%  0.99%
Fig. 16.3.b || P=22.36 | P =0.16 P =0.06
Config. C || E =60 E=73
Tab. 16.2.C || @ = 0.3731 || Q = 0.0041 1.10% | 1.33% 1.60%
Fig. 16.3.c || P=2250 || P =10.30 P =0.06
Config. D || E =147 E =116
Tab. 16.2.D || @ = 0.5836 || @ = 0.0063 1.09% | 0.86% 1.03%
Fig. 16.3.b || P=285.71 || P=0.74 P =0.15
Config. E || E =147 E =99
Tab. 16.2.E || @ = 0.5822 || @ = 0.0063 1.08% | 0.72%  0.80%
Fig. 16.3.b || P =85.60 | P =0.62 P =0.06
Config. F E =147 E =147
Tab. 16.2.F | @ = 0.5909 || @ = 0.0065 1.09% | 1.09% 1.40%
Fig. 16.3.a | P=87.11 || P=0.95 P =027
Config. H || F =184 E =184
Tab. 16.2.H || @ = 0.6599 || @ = 0.0066 1.00% | 1.00% 1.24%
Fig. 16.3.a || P=120.87 || P =1.21 P =029

Unités : E = [J/kg], Q = m3/s], P = kW]

TaB. 16.4 — Bilans énergétiques

2. L’insertion du diaphragme se traduit par le terme K, dans I’équation (16.2)

CK+Ko Q. [ A :
AE = 3 <Z> avec Ky = CA, 1 (16.2)

— A est le diametre du tuyau
— A, est le diametre du diaphragme
— C. est un coefficient prenant en compte la contraction de I’écoulement dans
le diaphragme. C. = 3.75 pour A4/A = 0.5.
La perte de charge supplémentaire estimée AE = 11 J/kg est plus élevée que la
valeur mesurée (tableau 16.4.A) : AE =46 — 39 = 7 J /kg.

e On retrouve les mémes rapports des puissances hydrauliques Phyar.eacit./ Phydr.turs.,

aussi bien en fonction de la section de passage qu’en fonction de 1’énergie hydrau-
lique massique de la turbine.
Dans le tableau 16.4 : comparer configurations A et B avec configurations D et E.
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La génération de la contre-excitation par soutirage est plus cotiteuse en énergie. Les
lignes d’énergie présentées dans la figure 16.10 permettent de comprendre pourquoi
le rapport des puissances hydrauliques Prygrcxcit./ Phydr.turs. €St toujours plus élevé
en soutirant 'eau. Remarquons que dans la figure, la ligne correspondant a 1’énergie
cinétique, négligeable devant 1'énergie potentielle, n’a pas été dessinée. Dans le
cas de soutirage, la pression a l’aspiration étant basse, le systéeme d’excitation
et en particulier la pompe d’injection risque de fonctionner dans des conditions
défavorables du point de vue cavitation. Lors des essais de la configuration 16.2.G,
la formation de vapeur a l'entrée du tuyau d’aspiration de la pompe bloquait
le débit, ce qui entrainait un fonctionnement irrégulier de la pompe. Le débit
d’excitation optimal ne pouvait pas étre atteint, bien que les caractéristiques de la
pompe hors cavitation soient largement suffisantes.

Dans le tableau 16.4 : comparer configuration B avec C.

La configuration 'bypass’ (figure 16.3.a) est moins intéressante du point de vue
énergétique. En prenant ’exemple de la configuration E, I’énergie massique F =
147 J/kg (tableau 16.4.E) mise & disposition par la turbine entrainerait une contre-
excitation trop grande. Une partie de cette énergie doit étre détruite par la vanne de
réglage afin d’obtenir la “bonne” pression dans l’accumulateur correspondant a £ =
47 J/kg, comme on peut le voir dans le tableau 16.5.E. Ce tableau donne une idée
des pressions mesurées aux endroits indiqués sur la figure 16.10. Les pressions sont
exprimées en J/kg pour rendre la comparaison plus facile avec I’énergie hydraulique
massique a disposition de la machine.

Tableau 16.4 : comparer configuration F avec E.

Fia.

16.10 — Lignes d’énergie pour une contre-excitation par injection et par soutirage

Conclusions en vue du dimensionnement du systéme d’excitation

L’analyse énergétique permet d’avancer déja quelques éléments pour le dimensionne-
ment du systeme d’excitation.

1.

11 faut choisir la section de passage la plus grande possible.
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160 Chapitre 16. Application a un modéle de turbine Francis

n° | Excitation | Diam. | E'[J/kg] | p1 [J/kg] | po [J/ke] | ps [I/kg] | pa[J/ke]
A | Injection ®/2 60 4 26 52 6
B | Injection 10} 60 4 19 46 7
C | Soutirage 10) 60 4 -7 -46 27
D | Injection ®/2 147 4 60 113 -4
E | Injection 10} 147 4 43 96 -4

TAB. 16.5 — Pressions mesurées a différents endroits le long de I'excitatrice

2. L’utilisation de la vanne de réglage peut étre remise en question puisqu’elle ne fait
que détruire une partie de I’énergie hydraulique. Il est également possible d’utiliser
une pompe d’injection a vitesse variable afin de produire 1’énergie nécessaire a
produire la contre-excitation.

3. La meilleure configuration pour générer la contre-excitation est celle de la figure
16.3.b ol 'eau est prise du coté basse pression et réinjectée dans le cone du diffu-
seur.

16.5.3 Influence de I’excitation externe sur le rendement de la
turbine

Comme mentionné dans le paragraphe 16.5.1, le cott lié & une éventuelle baisse de
rendement de la turbine a été laissé de co6té. Nous montrerons ici que le rendement n’est
que tres peu affecté par U'injection d’un débit modulé dans le diffuseur.

Excitation utilisant une pompe d’injection

Le montage d’essai est présenté dans les figures 16.3.b et 16.3.c. Les résultats de
mesures se trouvent dans le tableau 16.6. Ils indiquent que le rendement de la turbine a
tendance & augmenter légerement, notamment de 0 & 0.2% dans les cas présents.

En comparant le changement relatif du rendement (comparer dans le tableau 16.6 la
configuration B avec C et la configuration E avec G), on observe que l'injection a tendance
a augmenter le rendement de 0.1 & 0.2%. Si 'excitation est générée par soutirage d’un
débit, le rendement ne change pas. Il n’est pas possible de tirer une conclusion définitive
de la constatation précédente car le nombre de données n’est pas suffisant.

De la méme manicre, le gain de rendement semble étre 0.1% pour les configurations
ou une section de passage plus grande a été utilisée (comparer dans le tableau 16.6 la
configuration A avec B et la configuration D avec E).

Excitation utilisant I’énergie hydraulique massique a disposition de la turbine

11 s’agit de la configuration H dans le tableau 16.2, présentée dans la figure 16.3.a.
Pour le troisieme point de fonctionnement (tableau 16.3), les grandeurs hydrauliques mesurées
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‘ Configuration | ® | P | n ‘ E | Q | T | w ‘
Sans CA | 0.2750 | 1.0428 | 0.8453 | 60.4 | 0.37182 | 342.3 53.80
A | Avec CA | 0.2747 | 1.0414 | 0.8461 60.3 0.37144 | 341.7 53.80
Agbsolu -0.0004 | -0.0014 | 0.0008 -0.1 -0.00038 | -0.6 0.01
Avelatif -0.15% | -0.13% | 0.09% |-0.17% | -0.10% | -0.18% | <0.01%
Sans CA | 0.2752 | 1.0401 | 0.8482 60.2 0.37218 | 343.2 53.81
B | Avec CA | 0.2749 | 1.0387 | 0.8500 | 60.2 | 0.37174 | 343.1 53.81
Absolu -0.0003 | -0.0014 | 0.0018 0.0 -0.00044 | -0.1 -0.02
Avelatif -0.11% | -0.13% | 0.21% | 0.00% | -0.12% | -0.03% | <-0.01%
Sans CA | 0.2763 | 1.0432 | 0.8425 | 60.4 | 0.37373 | 342.3 53.81
C | Avec CA | 0.2759 | 1.0411 | 0.8425 | 60.3 | 0.37312 | 341.0 53.81
Absolu -0.0004 | -0.0021 | -0.0000 | -0.1 -0.00061 -1.3 0.00
Avelatif -0.15% | -0.20% | 0.00% |-0.17% | -0.16% |-0.38% | 0.00%
Sans CA | 0.2755 | 1.0366 | 0.8491 | 146.9 | 0.58285 | 849.9 84.18
D | Avec CA | 0.2758 | 1.0361 | 0.8492 | 146.9 | 0.58361 | 850.1 84.18
Agbsolu 0.0003 | -0.0005 | 0.0001 0.0 0.00076 0.1 0.03
Avelatif -0.11% | -0.05% | 0.01% | 0.00% 0.13% 0.01% | <0.01%
Sans CA | 0.2753 | 1.0383 | 0.8465 | 147.1 | 0.58247 | 848.6 84.17
E | Avec CA | 0.2752 | 1.0376 | 0.8475 | 147.0 | 0.58221 | 848.5 84.17
Agbsolu -0.0001 | -0.0007 | 0.0010 -0.1 -0.00026 | -0.1 0.00
Arelatif -0.04% | -0.07% | 0.12% |-0.07% | -0.05% |-0.01% | 0.00%
Sans CA | 0.2771 | 1.0371 | 0.8476 | 147.1 | 0.58646 | 851.6 84.21
G [ Avec CA | 0.2771 | 1.0361 | 0.8477 | 147.0 | 0.58652 | 852.2 84.21
Agbsolu 0.0000 | -0.0010 | 0.0001 -0.1 0.00006 0.6 -0.05
Arelatif 0.00% | -0.10% | 0.01% |-0.07% | 0.01% 0.07% | -0.01%
Unités : E = [J/kg], @ = [m?®/s], P = kW], T = [Nm], w = [rad/s]

TAB. 16.6 — Influence sur le rendement de la turbine de l'excitation générée par une
pompe d’injection (y = 18.5°)
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162 Chapitre 16. Application a un modéle de turbine Francis

sont présentées dans le tableau 16.7. On constate qu’avec le systeme de controle actif en
marche, le rendement de la machine baisse d’environ 1%.

| | » [ ¢ [ n | B | Q@ [ T [w]1 |
Sans CA | 0.2740 | 1.0365 | 0.8528 | 184.1 | 0.64908 | 1070 | 94.2 | 18.5°
Avec CA | 0.2764 | 1.0330 | 0.8429 | 183.5 | 0.65467 | 1063 | 94.2 | 18.5°
Agbsolu 0.0024 | -0.0035 | -0.0099 | -0.6 | 0.00559 -7 0 -
Avelatif 0.86% | -0.34% | -1.16% | -0.34% | 0.86% |-0.65% | 0% -

o | 0.16% | -0.34% | -0.15% | -0.34% | -0.16% | -0.65% | 0% | -
Unités : E = [J/kg], @ = [m3/s], P = [kW], T = [Nm], w = [rad/s

TAB. 16.7 — Influence sur le rendement de la turbine de I'excitation générée en utilisant
I’énergie hydraulique massique

Apreés une correction du débit mesuré par le débitmetre de la plate-forme qui inclut
le débit d’excitation par P'excitatrice, le rendement est de n* =7 Q/(Q — Qexc) = 0.8515
avec controle actif. On observe que le rendement de la machine est peu influencé par
I'injection d’un débit modulé : (An/n = 0.15%).

Pourquoi le rendement a-t-il plutét tendance a diminuer pour cette configuration, a
contrario de ce qui a été observé pour les autres? Ceci est du au fait que le point de
fonctionnement de la turbine change légerement en utilisant le systeme de controle actif.
Effectivement, le débit que la pompe de service doit fournir est légerement plus élevé, ce
qui entraine une baisse de ’énergie hydraulique massique (figure 16.11). C’est pourquoi
on remarque une différence dans les parametres sans et avec le systeme de controle actif.
En se basant sur la caractéristique d’une des pompes de service de la plate-forme, la
diminution de I’énergie hydraulique massique est estimée & AE = 0.26%. Cette valeur
est proche de celle mesurée de AE = 0.34%.

E

F1G. 16.11 — Caractéristique de la pompe de service et de la turbine du stand d’essais
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16.5.4 Perte de charge moyenne de la vanne rotative

La tache principale de la vanne rotative consiste a moduler le débit d’excitation. La
perte de charge induite par la vanne varie en continu. En effet, elle dépend de 'angle
d’ouverture qui change en permanence puisque la vanne tourne a une vitesse a peu pres
constante.

Or, il est intéressant de considérer la perte de charge moyenne entre la pression au
sein du cone du diffuseur et la pression dans I'accumulateur. Cette derniére grandeur est
un parametre déterminant dans le dimensionnement de 'accumulateur.

| n° | Excitation ‘ Diam. ‘ E | pl/p ‘ p?/p ‘ ‘pl —p2|/PE | Qturb ‘ Qezc |

A | Injection ¢/2 | 60 4 26 0.37 0.3714 | 0.0041
B | Injection f} 60 4 19 0.25 0.3717 | 0.0041
C | Soutirage f} 60 4 -7 0.18 0.3731 | 0.0041
D | Injection ¢/2 | 147 4 60 0.38 0.5836 | 0.0063
E | Injection f} 147 | 4 43 0.26 0.5822 | 0.0063

Unités : £ = [3/ke, Q = /5], p = [Pal, p/p = [I/ke]

TAB. 16.8 — Pertes de charge moyenne de la vanne rotative

Les mesures permettent de quantifier la perte de charge moyenne de la vanne rotative.
Les observations suivantes peuvent étre tirées du tableau 16.8 :

e Pour la méme configuration, mais avec des énergies hydrauliques massiques dif-
férentes, on retrouve le méme rapport |p; — pa| /pE.

Comparer dans le tableau 16.8 la configuration A avec D ainsi que la configuration A
avec E.

e En utilisant un diaphragme dans le tuyau de raccordement, des pertes de charges
supplémentaires sont introduites. Plus la section de passage est petite, plus la
pression dans I'accumulateur augmente pour vaincre ces pertes de charge.
Comparer dans le tableau 16.8 la configuration A avec B ainsi que la configuration D
avec E.

e Les pertes de charge sont légerement inférieures si Iexcitation est générée par
soutirage d’un débit d’eau modulé.

Comparer dans le tableau 16.8 la configuration B avec C
Une fois le débit d’excitation nécessaire connu, la pression nécessaire dans I’accumulateur
peut étre facilement calculée a l'aide d’outils de calcul de régimes transitoires. Cette
pression est un parametre important pour le dimensionnement de la pompe d’injection.
Les autres parametres sont le débit d’excitation, ainsi que les pertes de charge dans les
tuyaux de raccordement de la pompe a 'accumulateur.
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164 Chapitre 16. Application a un modéle de turbine Francis

16.6 Analyse de la pression acoustique a la fréquence
fondamentale

16.6.1 Evolution en fonction de la phase relative (débit d’exci-
tation optimal)

La figure 16.12 représente 1’évolution des amplitudes de la pression acoustique [pf(¢—
dopt)| en fonction du déphasage relatif entre excitation naturelle et la contre-excitation.
Il s’agit de la pression mesurée a l'entrée de la bache spirale de la turbine, pour un
débit d’excitation optimal. Les points de fonctionnement de la machine sont énumérés
dans le tableau 16.2. En abscisse, les données sont relatives au déphasage optimal. Les
amplitudes, en ordonnée, sont rendues sans dimension par rapport a amplitude de
I'excitation naturelle & la fréquence fondamentale, mesurée au méme endroit (££). On
observe qu’aux alentours du déphasage optimal, "amplitude a la fréquence fondamentale
est facilement réduite d’un facteur 10 a 15 (figure 16.12).
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2 197 . A
® ) o B
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Fia. 16.12 — Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du
déphasage relatif entre Pexcitation naturelle et la contre-excitation et pour un débit
d’excitation optimal : premier harmonique (fondamental)

16.6.2 Evolution en fonction de ’angle d’ouverture de la vanne
de réglage (phase relative optimale)

La figure 16.13 représente ’évolution typique des amplitudes de la pression acoustique
|p ()| en fonction de I’angle d’ouverture de la vanne de réglage et cela pour un déphasage

EPFL-IMHEF-LMH

16.6. Analyse de la pression acoustique a la fréquence fondamentale 165
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Fia. 16.13 — Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du débit
d’excitation et pour un déphasage relatif optimal entre I'excitation naturelle et la contre-
excitation : harmoniques fondamental et supérieurs

relatif optimal entre 'excitation naturelle et la contre-excitation. 1l s’agit de la pression
acoustique mesurée a ’entrée de la bache spirale de la turbine.

En abscisse, les données sont relatives a 'angle d’ouverture maximal de la vanne
de réglage; zéro correspond a la fermeture complete et 100 a U'ouverture complete. Les
amplitudes, en ordonnée, sont rendues sans dimension par rapport a 'amplitude de
I'excitation naturelle & la fréquence fondamentale (£f).

Aux alentours du déphasage optimal, 'amplitude a la fréquence fondamentale est a
nouveau fortement réduite. Les amplitudes des harmoniques supérieurs augmentent. En
particulier, on observe un changement de pente assez marqué aux alentours d’un angle
d’ouverture a = 25%. C’est effectivement & partir de ce débit que la formation de vapeur
qui se produit a chaque fermeture de la vanne rotative devient audible. Pour des débits
d’excitation encore plus élevés, de la cavitation se forme dans le tuyau qui relie la vanne
rotative au diffuseur de la turbine.

On observe que le modele quadratique est seulement valable dans la plage [25% <
a < 45%] autour du point optimal. En dehors, la fonction de performance évolue peu
pour 50% < a < 100% (figure 16.13). Ceci est du & la caractéristique de la vanne de
réglage qui est représentée a la figure 16.14. On constate que le débit d’excitation moyen
ne croit plus véritablement pour o > 50%. Une caractéristique plus linéaire sur toute la
plage de 'ouverture de la vanne serait souhaitable.
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F1G. 16.14 — Caractéristique de la vanne de réglage

16.6.3 Evolution en fonction du débit d’excitation (phase rela-
tive optimale)

Dans le paragraphe précédent, Pamplitude de la pression |pf| a été présentée en
fonction de 'angle d’ouverture de la vanne de réglage . Ce parametre « est directement
piloté par lordinateur.

On observe une évolution relativement linéaire de la caractéristique de la vanne de
réglage (figure 16.14) jusqu’a 40% d’ouverture. Pour la méme plage d’ouvertures, ’am-
plitude de la pression acoustique |p(a)| (figure 16.13) évolue relativement linéairement.
Cette observation indique qu’il est intéressant de représenter la pression acoustique en
fonction du débit d’excitation (|pf(q)|) plutét qu'en fonction de 'angle d’ouverture de
la vanne de réglage.

Adimensionnalisation relative & des parameétres de I’excitation optimale Les
résultats sont reportés sur la figure 16.15. En abscisse, les données sont relatives au débit
d’excitation moyen optimal du systeme d’excitation. Les amplitudes, en ordonnée, sont
rendues sans dimension par rapport a ’amplitude de la pression acoustique a la fréquence
fondamentale (££) mesurée a I'entrée de la bache spirale de la turbine sans systeme de
controéle actif. Rappelons que les conditions d’essai sont résumées dans le tableau 16.2.
Quelques informations intéressantes peuvent en étre tirées pour la fréquence fonda-
mentale.
e La linéarité des courbes dans la figure 16.15 montre que 'amplitude de la contre-
excitation a la fréquence fondamentale est proportionnelle au débit d’excitation
moyen.
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Fia. 16.15 — Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du débit
d’excitation et pour un déphasage relatif optimal entre I’excitation naturelle et la contre-
excitation : premier harmonique (fondamental)

e Toutes les courbes se superposent treés bien en ce qui concerne 'amplitude a la
fréquence fondamentale, & part une légere déviation pour les configurations ’by-
pass’.

— Pour un débit nul, 'amplitude de la pression acoustique tend vers 1, ce qui
correspond a 'amplitude mesurée quand la turbine fonctionne toute seule, c¢’est
a dire sans systeme de controle actif.

— En augmentant le débit d’excitation, I’amplitude globale diminue et tend vers
zéro pour le débit optimal.

— Pour des débits plus élevés que le débit optimal, la contre-excitation devient
plus grande que lexcitation naturelle ce qui résulte en une augmentation des
amplitudes. L’amplitude tend vers 1 si le double du débit optimal est injecté,
sauf pour la configuration 'bypass’.

e La configuration de I'essai a une influence pour des débits d’excitation plus élevés.
— Pour les configurations pour lesquelles le systeme de controle actif est installé

du coté basse pression (figures 16.3.b et ¢), on observe une évolution linéaire sur
toute la plage des débits d’excitation.

— Pour la configuration ’bypass’ (figure 16.3.a), les courbes F et H dans la fi-
gure 16.15 montrent clairement une évolution non linéaire. L’accumulateur, qui
ne filtre plus suffisamment les fluctuations de débit d’excitation induites par la
vanne rotative, est a l'origine de ce comportement. Ces fluctuations se propagent
a travers le systeme d’excitation et induisent des fluctuations hydrauliques a
I’endroit de la prise d’eau, notamment dans la conduite haute pression. Le signal
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mesuré est alors la somme vectorielle de 'excitation naturelle de la turbine, de
la contre-excitation et de l’excitation induite par le systéme d’excitation.

Adimensionnalisation relative a des parametres de la turbine Dans la figure
16.16, les mesures ont été adimensionnalisées par rapport au débit-volume (en abscisse)
et & I’énergie hydraulique massique (en ordonnée) de la turbine. On observe que :

e Le débit d’excitation relatif est le méme pour toutes les configurations, sauf pour
la configuration 'bypass’ ot il est légerement inférieur. Cette caractéristique a un
intérét pratique direct. Le débit d’excitation peut étre déterminé expérimenta-
lement en extrapolant la premiere partie de cette caractéristique qui peut étre
mesurée a ’aide d’une excitatrice provisoire.

e Les pentes des droites different légerement en fonction de 1’énergie massique de la
turbine. En effet, la similitude n’est pas conservée pour les trois énergies hydrau-
liques massiques :

— le o ne pouvait étre adapté,
— les conduites en amont de la turbine restent évidemment les mémes, ce qui
entraine une non similitude géométrique incontournable.

e La pente est caractéristique pour une installation hydraulique et un point de fonc-
tionnement de la turbine donnés.

II ne s’agit pas d’une impédance (sa norme pour étre plus précis), puisque la pente
exprime un rapport d’une amplitude de la de pression acoustique et un débit d’ex-
citation moyen.

16.6.4 Evolution en fonction de la phase relative et du débit
d’excitation

La figure 16.17 montre la fonction de performance mesurée. Elle donne I'amplitude
de la pression acoustique en fonction du déphasage relatif et de 'angle d’ouverture « de
la vanne de réglage. On observe que le modele quadratique est seulement valable dans
la plage [-15% < ¢ < 15%; 25% < a < 45%)] autour du point optimal.

La fonction de performance est légerement décalée a une extrémité de la plage des
parametres ¢ et «. La forme de la fonction de performance n’est pas plus quadratique
aux environs des parametres optimaux, contrairement au résultat escompté.

Si nous avions pu mesurer directement le débit d’excitation nous aurions une fonction
de performance comme montrée dans la figure 16.18. La fonction de performance est
représentée en fonction de la phase relative et en fonction du débit d’excitation (et non
en fonction de Pangle d’ouverture). Cette fonction de performance convient mieux pour
I’optimisation par l'algorithme optimisant. La figure 16.18 met aussi en évidence que
le débit d’excitation maximal est trop petit. Il n’est que tres peu supérieur au débit
d’excitation optimal.
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F1G. 16.16 — Amplitude de la pression acoustique dans la conduite en fonction du débit
d’excitation et pour un déphasage relatif optimal entre I’excitation naturelle et la contre-
excitation
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F1G. 16.17 — Fonction de performance mesurée

16.7 Optimisation du déphasage relatif et du débit
injecté

Les résultats présentés dans les paragraphes précédents (§16.6.1, §16.6.3, §16.6.4) ont
été réalisés a l'aide de la partie du controleur qui assure la synchronisation, tout en
spécifiant manuellement les parametres ¢ et a.

L’algorithme d’optimisation de ces parametres ¢ et o a été étudié de plus pres dans
le chapitre 15. Quelques essais sur modele réduit ont été effectués sur le modele réduit de
turbine Francis pour vérifier son bon fonctionnement. Il n’y a pas de nouveaux éléments
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F1G. 16.18 — Fonction de performance en fonction du débit d’excitation et du déphasage
relatif

& noter par rapport aux résultats obtenus au chapitre 15; on se réferera a [6] pour une
discussion des résultats.

16.8 Conclusion

La campagne d’essais a permis de tester le systéme de controle actif sur un modele
réduit de turbine Francis en vue d’améliorer la stabilité de fonctionnement de la machine.
Cette campagne a confirmé efficacité de I’approche dans la réduction des fluctuations
hydrauliques pour les charges partielles de la turbine.

Plusieurs configurations du systeme d’excitation ont été testées puis analysées sur les
aspects suivants : une analyse de la pression acoustique dans le domaine fréquentiel, une
analyse énergétique du systéme et une analyse du fonctionnement du systeme d’excita-
tion. L’analyse des résultats fournit également des indications nécessaires pour dimen-
sionnement d’une excitatrice pour une machine prototype.
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Chapitre 17

Propositions en vue de
I’amélioration du systeme

17.1 Introduction

L’expérience acquise lors de la campagne de mesure permet de dégager des idées
en vue d’améliorations possibles du systeme de controle actif. Le but est de proposer
des modifications utiles et réalisables, sans pour autant changer fondamentalement 1’ap-
proche.

Deux voies se profilent pour améliorer le systeme. Dans le paragraphe 17.2, nous
parlerons de mesures éventuelles pour réduire les harmoniques supérieurs générés par
l’action de la vanne rotative. Ensuite, nous nous attarderons sur une modification de la
stratégie de controle qui soit mieux adaptée au comportement de la turbine vis a vis de
I’excitation hydraulique externe.

17.2 Reéduction des harmoniques supérieurs

17.2.1 Généralités

La nature rotative de I'actionneur permet d’agir sur I'harmonique fondamental dans
le spectre des fluctuations hydrauliques. La conception actuelle de la vanne rotative
induit aussi des harmoniques supérieurs dans I’anti-excitation générée (section 12.4). Des
mesures sont proposées dans les paragraphes suivants afin de diminuer les amplitudes de
ces harmoniques non souhaités.

En général, la pression absolue dans le cone du diffuseur est faible, ce qui est inhérent
au principe de fonctionnement d’une machine a réaction.

A chaque fermeture de la vanne rotative, une dépression est induite dans la conduite
qui raccorde la vanne au diffuseur. Avec une pression locale faible, le risque de for-
mation de cavitation est d’autant plus élevé. Le bruit associé a ce phénomene est
certes indésirable, mais pas vraiment problématique pour le bon fonctionnement du
systeme. Il en va de méme pour 1’érosion des pieces mécaniques de I’actionneur. Une
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conséquence plus préoccupante est I'influence de la cavitation sur 'apparition d’harmo-
niques supérieurs, comme mentionné dans le paragraphe 16.4.

Pour remédier a ce probleme, on peut d’abord agir sur les dimensions ou la conception
de Tactionneur. Ceci est présenté plus en détail dans le paragraphe suivant (§17.2.2).

17.2.2 Dimensionnement de ’excitatrice hydraulique

La formation de la cavitation peut étre prévenue en réduisant la vitesse d’écoulement
en aval de I'obturateur. Cela est possible avec un diametre de passage de 'excitatrice plus
grand. En effet, les essais sur modele ont montré que le débit d’excitation optimal reste
constant, pour des sections de passage différentes. Remarquons qu’une excitatrice de plus
grandes dimensions entrainera des cotlits supplémentaires au niveau de sa fabrication. Le
diametre de passage découle de la connaissance de ce débit et de la vitesse critique pour
la formation de cavitation.

17.2.3 Géométrie de 1’obturateur de la vanne

Une deuxieme mesure consiste & modifier la géométrie de 'obturateur afin d’avoir une
perte de charge en fonction de I’angle d’ouverture qui soit plus linéaire. Il est également
envisageable de changer légerement la conception de la vanne rotative pour que le débit
ne soit jamais completement nul.

17.3 Adaptation de la stratégie de controle

17.3.1 Généralités

Le controleur se compose de deux boucles :

1. Une boucle intérieure qui synchronise I’actionneur hydraulique au phénomene phy-
sique a suivre. Elle s’effectue le plus rapidement possible.
2. Une boucle extérieure lente d’optimisation des parametres nécessaires a la synchro-
nisation.
La synchronisation fonctionne correctement et, sauf une mise a jour du matériel d’ac-
quisition utilisé (plus rapide), il n’y a pas de changements & espérer. L’optimisation des
parametres est un peu plus délicate. Il s’est avéré que I'identification récursive fonctionne
de maniere satisfaisante, mais uniquement si le systéme ne se trouve pas trop loin du
point optimal (§15.7.3). En conséquence, le contrdleur ne converge pas toujours vers les
parametres optimaux a partir de conditions initiales quelconques.

17.3.2 Optimisation des parameétres

L’optimisation de la phase relative et du débit d’excitation reste un processus relati-
vement lent. Si les conditions de fonctionnement de la machine, et donc les parametres
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optimaux changent beaucoup, le processus peut également avoir de la peine a retrouver
ces parametres.

Pour résoudre ce probleme, nous partons de la constatation que les parametres opti-
maux restent constants en fonction du point de fonctionnement de la turbine. Ainsi, il
est possible de constituer une base de données qui peut étre consultée au fur et & mesure
que le point de fonctionnement change (gain scheduling). Effectivement, ’algorithme de
synchronisation réagit tres vite a 'application des parametres optimaux. Il serait donc
possible de suivre des changements rapides de la machine. En plus, avec cette approche
le systeme fonctionne quasi tout le temps au point optimal, ce qui n’est pas le cas pour
I’algorithme d’optimisation ou le controleur saute autour du point optimal.

Pour établir la base de données, il est nécessaire de définir une grille de points de
fonctionnement pour laquelle les parametres optimaux sont a identifier. Pour cela, ’algo-
rithme d’identification peut tres bien étre utilisé, soit automatiquement avec 1’algorithme
de controle, soit en imposant manuellement les consignes pour la phase relative et ’angle
d’ouverture de la vanne de réglage, ou encore une combinaison des deux. Ensuite, 1'al-
gorithme d’optimisation pourrait étre relancé de temps a autre afin de s’assurer que
les parametres optimaux n’ont pas évolués. Comme l'algorithme est lancé avec les “an-
ciens” parametres optimaux, nous pouvons supposer que ceux-ci ne different pas trop
des nouveaux. Dans ce cas, la convergence de ’algorithme est assurée.

17.4 Conclusion

Une campagne d’essais a permis de tester avec succes le systeme de controle actif sur
un modele réduit de turbine Francis en vue d’améliorer la stabilité de fonctionnement
de la machine.

L’expérience acquise a permis de mettre en évidence quelques aspects a améliorer dans
la conception du systéme de controle actif. Ainsi, il est notamment proposé d’adapter
le régulateur de telle maniere que sa partie d’optimisation soit utilisée plus pres des
parametres optimaux.
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Quatrieme partie

Transposition et application a
I’échelle d’une turbine prototype
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Introduction

Dans la partie précédente, la faisabilité d’atténuer lexcitation naturelle par une
contre-excitation controlée a été démontrée sur un modele réduit de turbine Francis.
Afin de pouvoir appliquer cette approche a une installation hydroélectrique industrielle,
le dimensionnement correct d’une excitatrice hydraulique est indispensable. Les aspects
relatifs a cette problématique font 'objet de la présente partie.

Essais sur modele réduit

A T’heure actuelle, les simulations numériques de ’écoulement stationnaire a travers
une turbine hydraulique ne permettent pas encore de calculer les caractéristiques hy-
drauliques de maniere suffisamment précise sur tout le domaine de fonctionnement de
la machine. Les calculs d’écoulements non stationnaires constituent un défi encore plus
grand et nécessitent des ressources de calcul importantes.

L’essai d’une turbine en modele réduit, au tracé hydraulique homologue & celui de
la turbine prototype, permet de prédire avec une grande précision les performances sta-
tiques de la turbine prototype. En conséquence, I'essai de réception sur modele réduit
restera une étape indispensable de 1’élaboration d’une installation hydraulique pour de
nombreuses années a venir. En particulier dans le domaine du comportement dynamique,
il est nécessaire d’étudier et de développer de nouvelles techniques de diagnostic.

Objectifs des essais de stabilité de fonctionnement

Le modele réduit est construit de maniere que toutes les parties mouillées entre
Pentrée de la bache et la sortie du diffuseur soient géométriquement semblables a celles du
prototype. Par contre, les conduites de raccordement ne reproduisent pas nécessairement
la géométrie des adductions de I'installation prototype. Or, la pression acoustique mesu-
rée a 'entrée de la bache dépend aussi bien de la turbine que des conduites de raccorde-
ment. Le comportement dynamique du prototype est donc différent de celui mesuré sur
modele réduit pour des conditions de fonctionnement homologues.

Un des objectifs des essais de réception sur modele réduit consiste a prévoir d’éven-
tuels problemes de stabilité lors du fonctionnement d’une installation prototype. La
caractérisation des perturbations a charge partielle ou a forte charge induites par la
turbine joue un role central dans cette problématique : on cherche a déterminer des pa-
rametres qui décrivent cette excitation naturelle et qui sont transposables a 'installation
prototype.
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Organisation de cette partie

Actuellement, la caractérisation des perturbations passe par une analyse intensimé-
trique. Cette méthode, et en particulier son application dans le cadre des installations
hydroélectriques sera discutée dans le chapitre 18. Une caractérisation plus complete,
basée sur identification d'un systeme équivalent fait 'objet du chapitre 19. On re-
trouve cette méthode dans d’autres domaines de la technique, mais son application au
comportement dynamique des installations hydroélectriques est nouvelle.

Cette problématique est en rapport direct avec le dimensionnement du systéme actif.
En effet, les grandeurs hydrauliques mesurées localement dépendent des caractéristiques
dynamiques de I'installation complete. L’objectif est de remonter a la source d’excitation
dans le but d’en extraire une information sur le débit-volume moyen que le systeme
de controle actif doit injecter afin d’atténuer l'excitation naturelle de la turbine. La
connaissance du débit d’excitation est un des parametres clés du dimensionnement du
systeme d’excitation comme détaillé dans le chapitre 20.
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Chapitre 18

Intensimétrie hydroacoustique

18.1 Introduction

Dans le cadre de I’évaluation de la stabilité de fonctionnement d’une turbine Francis,
on est amené a étudier la propagation d’ondes acoustiques dans les conduites d’adduction
de la turbine. On recherche une description des perturbations inhérentes a la turbine
pour pouvoir les transposer du modele réduit a I'installation prototype. Cela implique
que cette description soit uniquement dépendante de la turbine et de son excitation
naturelle et non plus des adductions.

L’analyse intensimétrique hydroacoustique, brievement présenté dans la section 18.2,
représente I'état de I'art dans ce domaine. En mettant cette approche en pratique a un
cas académique (section 18.3), il a été constaté qu’elle n’est applicable que dans des
conditions bien précises.

La section 18.4 présente une méthode de décomposition d’'un champ acoustique en
ondes stationnaires et progressives.

Avant de conclure ce chapitre, nous nous attardons dans la section 18.5 sur quelques
aspects pratiques concernant la mise en ceuvre de l'intensimétrie sur un stand d’essais.

18.2 Intensimétrie hydroacoustique

18.2.1 Généralités

Bien que la description du principe de mesure remonte & 1932 [82], cette méthode s’est
vraiment développée depuis les années 1970. En effet, disposant alors d’outils de trai-
tement et d’analyse du signal utilisant des techniques numériques, certaines opérations
telles qu’une transformée de Fourier, un interspectre ou une fonction de transfert sont
devenues d’un abord relativement aisé.

Au début des années 1980, des sondes intensimétriques a deux capteurs ont été com-
mercialisées dans le domaine de 'acoustique aérienne. Ces instruments sont largement
employés pour obtenir soit une cartographie acoustique, soit la localisation de sources
sonores.
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Dans les mémes années 1980, cette approche a été suivie pour analyser des pulsa-
tions de pression dans les circuits hydrauliques et aéroliques [3, 83]. La technique a,
entre autres, pour but de caractériser les sources d’excitation. Ceci est également un des
éléments clé de la prédiction de la stabilité de fonctionnement des turbines Francis [50].

La modélisation et la mesure du comportement hydroacoustique d’un organe passif,
tel un diaphragme ou une vanne, ou d’un organe actif comme une pompe, a été le sujet
de nombreux travaux a partir de la fin des années 1980 [49, 66, 25].

Plus récemment, une approche innovatrice a été développée dans le domaine de
lacoustique aérienne [22]. Un capteur, appelé p-flown, mesure précisément la vitesse
d’un fluide a l'aide d’un anémometre a fils chauds spécifique. La mesure de vitesses dy-
namiques est excellente, en particulier pour les tres basses fréquences. Combiné avec
un capteur de pression, l'intensité acoustique peut étre évaluée. A I'heure actuelle, la
précision de la mesure n’est pas encore suffisante en présence d’un écoulement perma-
nent, comme c’est le cas des turbines hydrauliques.

18.2.2 Intérét d’un traitement intensimétrique

Considérons une onde acoustique qui se propage dans un systéeme de conduite sans
pertes. A chaque changement d’impédance, une partie de ’onde est transmise et continue
son chemin dans le méme sens, 'autre partie est renvoyée. En conséquence, les fluctua-
tions de pressions observées dépendent non seulement de la source de perturbations mais
également du circuit hydraulique. Bien qu'il s’agisse d’une grandeur facilement accessible
a la mesure, la pression acoustique présente donc I'inconvénient d’étre dépendante de la
position du capteur le long de la conduite forcée d’une installation hydraulique.

De ce fait, la pression acoustique peut étre transposée seulement entre deux installa-
tions de caractéristiques dynamiques homologues. Lors d’essais sur modele réduit, tout
est mis en ceuvre pour assurer que toutes les picces composant le modele soient homo-
logues, dans le rapport de ’échelle, aux pieces correspondantes du prototype. La simi-
litude s’étend d’une section d’entrée, généralement définie au bas de la conduite forcée,
a la section de sortie, le plus souvent située vers les rainures des batardeaux a la sortie
du diffuseur. La similitude du systeme d’adduction n’est généralement pas imposée, ce
qui rend la prédiction de la stabilité de fonctionnement d’une turbine particulierement
ardue.

L’état de I'art actuel propose une analyse d’intensimétrie hydroacoustique pour ap-
porter une solution & ces difficultés [54] :

1. La puissance acoustique est une mesure du flux d’énergie a travers une surface.
Cette grandeur est indépendante de la section de mesure, puisqu’il n'y a pas de
dissipation d’énergie dans un circuit sans pertes soumis a un régime d’oscillations
établi.

2. En plus, U'intensimétrie hydroacoustique permet également de faire la part des
ondes progressives et rétrogrades. Il est donc possible d’évaluer la puissance émise
par la source de perturbations. Cette grandeur qualifie plus fidelement qu’une am-
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plitude de pression acoustique I'excitation des conduites de raccordement par la
turbine.

3. La puissance acoustique est transposable a la turbine prototype par des lois de
similitude.

18.2.3 Puissance acoustique a travers une surface

L’intensimétrie hydroacoustique fournit les éléments pour une analyse de la puissance
portée par les perturbations qui se propagent dans un systeme de conduites. Elle est basée
sur un modele de propagation monodimensionnelle de la pression et du débit-volume
acoustiques en ondes longitudinales planes.

La puissance acoustique est une mesure du flux de puissance a travers une surface.
Pour notre application, cette surface est une section quelconque de la conduite d’alimen-
tation. La puissance acoustique propagée est donnée par la relation :

By = R(p(x) ¢'(x)) = |p(e)llg(2)| cos & W] (18.1)

ou ¢* est le complexe conjugué de q.

Par convention, la puissance acoustique P, se décompose en une puissance acoustique
progressive P, dans le sens des x croissants et une puissance acoustique rétrograde P,
se propageant dans le sens des z décroissants (8.28) :

A 1
Po=Puy=Po= (0 o ) = 5= (la—p2) W] (182)

18.2.4 Mesure de la puissance acoustique
Reprenons la propagation d’'une onde sinusoidale non amortie dans une conduite
uniforme sans dissipation (équation (8.28)). On peut évaluer p,,p_ et gsion connait
les pressions en deux point de la conduite : P, ax =/{ et p, au point z = {5, avec
(= EQ - El :
iAo
4= pasin k¢

1 ) plcoskfpr 1 ) plcoskfpr
_Z _il= _ =2 == =2 = 18.4
Po=3 (El ! ( sin k¢ Po=3\B +) sin k¢ (18.4)

On estime facilement la célérité d’onde a par identification du mode d’oscillation a
partir des pressions p., p, et Py délivrés par trois capteurs équidistant sur un trongon
uniforme de conduite ][13, 16, 53, 83] :

A1

= asnil (Bg cos kl — B1> (18.3)

(122 — p, €os k() q,

(18.5)
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18.3 Application a un cas académique

18.3.1 Introduction

Considérons une conduite simple sans pertes de longueur ¢. Ce systéme monodimen-
sionnel est excité par une source de pression D, a la section d’entrée. Pour une excitation
harmonique, une solution qui satisfait I’équation d’ondes peut étre exprimée comme une
superposition d’une onde progressive et d’une onde rétrograde (8.28). Remarquons que
chacune de ces ondes progressives est la superposition de toutes les ondes réfléchies qui
se propagent dans le méme sens.

pla)=p +p =p e +p [Pa (18.6)
p ) p ) .

@) =q, +q =" ek _T70 ke [m? -7 (18.7)

= =t = pa pa

18.3.2 Condition aux limites réfléchissante

— L

F1G. 18.1 — Conduite avec condition aux limites réfléchissante

La section de sortie du tube étant ouverte (figure 18.1), la pression acoustique est
égale a la pression ambiante & x = ¢, ou p({) = 0. A partir de I'équation (18.6) on écrit :
—ike _ ikt
P =-p_e [Pa] (18.8)
De maniere similaire, la pression dynamique a l'entrée de la conduite doit suivre la
pression imposée par la source de pression E(O) =p,, ce qui donne :

P, =P, tP [Pa] (18.9)

ou p, est la pression complexe associée a la source acoustique.
A partir des équations (18.8) et (18.9), p,, et p_, peuvent étre calculées :

ikt ikt

P p_,=

— -y — Pa 18.1
~fo B°2jsink£’ S0 B°2jsink£ [Pa) (18.10)

Les expressions de la pression p(z) et le débit-volume g(z) en fonction de la position
z le long de la conduite sont obtenues en substituant p.etp_ dans les équations (18.6)
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et (18.7).
qlz) = —p JAW [m? - s77] (18.12)

= _o_: A &
pa  sin</

La grandeur |p(z)| est présentée dans la figure 18.2 pour quelques fréquences w et dans
la figure 18.3 pour quelques instants pendant une période & une fréquence donnée. Les
courbes correspondent a quatre fréquences d’excitation différentes, ot wy est la premiere
fréquence propre de la conduite.

Lorsque w = nra/¢, un phénomene de résonance s’instaure : p et ¢ tendent vers I'infini
dans les lieux correspondants aux ventres et tendent vers zéro dans les neeuds. Pour des
raisons numériques, les amplitudes dans le graphique a gauche de la figure ne deviennent
pas infinies mais seulement tres grandes (figure 18.2 & gauche : amplitude=10).

Ces fréquences sont appelées des fréquences propres. Dans des systemes réels, les
amplitudes restent finies du fait des pertes et des non linéarités dans le milieu.

P
ol — 02y | ol — 02w
—— 04 — 04,
b 06w 16 06|
" \ "
- 0.8*w, el N\ 0.8*wy | |
2 X S \ ,
kg12 1.0%w, E; \/ 1.0%w,
] 1.2%w 21 1.2%w | 4
g10 * ] £ *
; ) - — 14 Wy H L — 14 @y 1
é . // ~ — 16w | g 1 — 16w
s — 18w =0 ~ — 18w
s " g ~ "
i, / 207 g A — 20,
& o So. e |1
/ 2.2%0, 2.2,
¢ \ / 0 1
2 \ / 02 A\
5

B

3 4 5 6
Coordonnée de la conduite x [m] Coordonnée de la conduite x [m]

Fra. 18.2 - [p(z)|/p, pour quelques fréquences d’excitation entre 0.2wp. ..2.2wp

A partir des équations (18.11) et (18.12), on trouve facilement que la puissance acous-
tique globale qui traverse une section de la conduite est nulle (équation (18.13)). Mathé-
matiquement, la pression et le débit-volume sont en quadrature : 1’angle relatif entre
p(x) et g(z) vaut 7/2.

2 L)) cos k() —
P — R (,p_osmk(f z) cos k({ T))

Zue S kl)? 0 (W] (18.13)
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—  a=00 —— =00

15 ——  a=m4 15 — a=m4

 emw — a2

= — a=n T — w=n
& a=514 £ a=514
H ”5\ — a=3m2 3 o8 —  a=m2
£ ——  a=Tw4 £ ——  a=7m4
: — amon [ 1 —  a=n
£ — = £
£ 05 — £ 05
& - — H s

1 — 3 | S

15 15

a. 7 codmedenonmnexm | 0 0 b. ° " 77 cowmeshcomimexm 0
Fic. 18.3 — |p(¥)|/p, & différents instants dans une période :  a. w = 02wy b,
w=1.6wy

18.3.3 Condition aux limites absorbante

Une condition aux limites absorbante est modélisée par une dissipation visqueuse &
la section de sortie de la conduite. Toute énergie acoustique incidente est absorbée et
implique un taux de 100% d’ondes progressives dans la conduite. L’évolution temporelle
et spatiale des fluctuations hydroacoustiques s’écrit :

plz,t) =p, eIk glt [Pa] (18.14)
A .
q(z,t) = L7 eIk gt m?-s7Y (18.15)
pa

L’amplitude de Pexcitation reste constante le long de la conduite. La phase relative a
I’excitation est fonction de la position spatiale et de la fréquence. Elle est toujours en
phase avec 'excitation a 'entrée de la conduite.

Le déphasage relatif entre la pression et le débit-volume acoustique est zéro. La
puissance acoustique globale s’écrit :

_Ap _ p

Pa
pa Zac

(W] (18.16)

18.3.4 Condition aux limites mixte

Par condition aux limites mixte, nous entendons une absorption partielle des ondes
incidentes (figure 18.4). Elle est modélisée par un amortisseur visqueux & la sortie de
la conduite, absorbant seulement une fraction 0 < K < 1 de la puissance acoustique.
La réponse a l'excitation est plus compliquée. Elle est composée de parties réelles et
imaginaires.
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Be?d PEE
‘ R
~= t

FiG. 18.4 — Conduite avec condition aux limites mixte

A partir des équations (8.28), 'impédance acoustique d’un tuyau dans lequel il y a

une combinaison d’ondes progressives et rétrogrades est :

—jkx jkx
p(x)  pap " +p e
Z(t)=="—=""——° Q. 18.17
_1(T) g(r) A B+067Jk1 _ BfoeJkI [ ] ( )

N

L’impédance & x = ¢ doit étre égale & 'impédance de lamortisseur Z({) = Z,,/A”.

L’'impédance d’'un amortisseur s’écrit Z,, = % = R, dans laquelle F = ]_7A et X = Q/A7
d’ou : N
pP_Z,_ R
Za(ﬁ) - é - A2 - A2 [Qa] (]‘818)

A partir des équations (18.17) et (18.18) nous obtenons :

—jke ke
P, + p_.e

K= 1] (18.19)

ikl _ ikt
EJroe Efoe
avec K = R/(paA).
La pression acoustique a ’entrée de la conduite doit suivre la pression imposée par
la source de pression ]_7(0) =p,, ce qui donne :

P, =P, tP, (Pa] (18.20)

ou p, est la pression complexe associée a la source de pression.
A partir des équations (18.19) et (18.20), p,, et p__ peuvent étre calculées :
(K + 1)el* (K — 1)e ¥

Do =Ly e + (K — et Poo T Lol T 1)ebl 1 (K — 1) ¥

(18.21)

Les expressions de p(z) et de g(z) sont obtenues en substituant p,, et p_ dans les
équations (18.6) et (18.7).

(@) (K + 1)) 4 (K — 1)ek(E-2)
plx) =p,

P =L (K 1 1)ek 4 (K — D)e M [Pa] (18.22)

A (K + 1)eHE2) _ (K — 1)e-ik-o)
yr) = p ALED) (K 1)

3 -1
=2, KD T (K- D™ [m® - s71] (18.23)
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La puissance acoustique globale se calcule a partir des deux équations précédentes :
P, =R(pg) [W] (18.24)

On observe que pour K = 1, on retrouve la réponse d’ondes progressives pures des
équations (18.14) et (18.15). Pour K = 0, la réponse en ondes stationnaires des équations
(18.11) et (18.12) est obtenue. Une absorption partielle (0 < K < 1) donne lieu & une
réponse mixte, composée d’ondes stationnaires et progressives.

18.3.5 Caractérisation de la source d’excitation

Il a été proposé [50] d’estimer ’amplitude de la source de pression excitante associée
aux fluctuations de pression comme suit :

|psrc‘ = Zac %(82*) =V Zac Pa [Pa] (1825)

Or, P, = 0 pour une conduite sans frottements avec des conditions aux limites
réfléchissantes (18.13) et donc également |pg.| = 0. Ceci ne correspond pas au résultat
correct |psc| = po comme exprimé dans ’équation (18.9).

En regardant les équations (18.13), (18.16) et (18.24), il apparait clairement que
I'équation (18.25) permet uniquement d’évaluer 'amplitude py de lexcitation dans le
cas d’ondes progressives pures.

Pour des conditions aux limites mixtes, la pression source |pg.| estimée varie en
fonction de la fréquence comme le montre la figure 18.5 pour les conditions aux limites
considérées. 1l s’agit d'un tube de longueur £ = 10m et de section A = 1m?. Les autres
parametre sont la célérité a = 1000 m/s et la densité volumique p = 1000kg/m?. On
observe que dans le cas d’une absorption partielle (0 < K < 1), |pse| varie en fonction
de la fréquence, ce qui ne correspond pas a la caractéristique de la source |p émettant
un bruit blanc. En fonction de K et de la fréquence, Uestimation de |pgre| peut étre plus
ou moins fausse.

18.4 Décomposition d’un champ acoustique en
ondes progressives et stationnaires

La réponse dynamique totale du systéme peut étre exprimée comme une super-
position d’ondes stationnaires et progressives [115, 110, 97]. Le taux d’onde station-
naire et progressive dépend des conditions aux limites. Dans le domaine de I’acoustique
aérienne, cette thématique a été un sujet de recherche surtout dans les années 1980
[13, 20, 71, 97, 98].

Spiekermann [98] a présenté une technique qui permet de décomposer un champ
acoustique monodimensionnel p, €n une somme d’ondes progressives p et d’ondes sta-

tionnaires P, (18.26) sans faire de supposition au niveau des conditions aux limites.

B, =B, T p, = Ip,| T e p (o)) T [Pal (18.26)
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-1 ! ! I I I I I I I
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

3 T T T T T T T T T

I I I I I
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

I I I I I
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
2 T T T T T T T T T
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F1a. 18.5 — Amplitude de la pression source |ps.|/po en fonction de la fréquence, pour
différents coefficients de réflexion : (de haut en bas) K = 0.0, K = 0.2, K = 0.6 et
K=10

Dans cette équation \gp\ représente 'amplitude de 'onde progressive tandis que [p (z)]
est la distribution de 'amplitude de ’onde stationnaire en fonction de la position.

A partir des mesures des fluctuations de pressions a deux endroits différents, il est pos-
sible d’évaluer | ]_7p| et |p_(z)], dont les distributions dans le domaine fréquentiel dépendent
des conditions aux limites du systeme.

Pour notre problématique de la stabilité de fonctionnement des turbines Francis,
la connaissance du taux d’onde stationnaire est une information intéressante, mais pas
suffisante pour pouvoir corriger I'influence des ondes stationnaires sur ’amplitude estimée
de la source d’excitation : le taux d’onde progressive dépend toujours des caractéristiques
du systeme d’adduction de I'installation hydraulique et pas seulement de la turbine.
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18.5 Application pratique de l’'intensimétrie hydro-
acoustique

L’application de cette méthode sur stand d’essais demandera une mise en ceuvre tres
soignée afin de garantir des résultats précis. En effet, cette méthode comporte quelques
points délicats.

e Dans le cas d'une plate-forme d’essais de turbines ou d’une centrale hydraulique,
les conditions aux limites étant proches de la réflexion totale, la présence d’ondes
stationnaires est inévitable. Le taux d’ondes progressives dans la conduite pourrait
étre faible, ce qui nuirait a la précision de mesure et donc a la détermination de la
pression source.

Un remede usuel consiste a insérer une terminaison anéchoique, qui sert a augmen-
ter le taux d’ondes progressives par rapport aux ondes stationnaires.

e La précision de mesure de la méthode des deux capteurs se dégrade tres rapide-
ment, en particulier pour les basses fréquences et de petites distances en cas de
disconcordance de phase entre les deux capteurs [23]. Les caractéristiques relatives
des capteurs doivent étre vérifiées régulierement.

e Un stand d’essais ne comprend pas seulement le modele réduit de turbine mais

également une pompe de service. Il y a donc deux sources actives dans le circuit. La
mesure de la puissance acoustique dans une section d’une conduite uniforme permet
de mesurer la puissance globale. Si la pompe rayonne une puissance acoustique a des
fréquences qui correspondent a des fréquences d’excitation naturelle de la turbine,
il est impossible de distinguer la part respective de ces deux sources.
Afin de résoudre ce probleme, il est nécessaire de découpler les effets induits par
la pompe de service en introduisant un filtre acoustique. On peut penser a une
cuve avec une importante surface libre entre les deux machines. De cette maniere,
la puissance acoustique rayonnée par la pompe est réfléchie sur cette condition
aux limites et n’atteint pas la conduite d’alimentation directement en amont de la
turbine.

Rappelons aussi que cette méthode permet de déterminer ’amplitude d’une excitation
source dans un champ infini (ondes progressives pures). Par contre toute information
concernant la phase relative entre les phaseurs associés a chaque fréquence est perdue.
11 est donc possible de calculer la réponse de l'installation prototype a chaque fréquence
d’excitation, mais il n’est pas possible de calculer la réponse réelle a I'excitation source.

18.6 Conclusion

La puissance acoustique, bien qu’elle soit indépendante de la section de mesure dans
un circuit sans dissipation, est une grandeur qui dépend des caractéristiques dynamiques
de toute l'installation hydraulique et non seulement de la source d’excitation. Son appli-
cation dans la caractérisation d’une excitation n’est valable que dans un systeme sans
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réflexion. Cette condition n’est pas garanti lors d’un essai sur modele réduit.

Afin d’apporter une solution a la problématique de la prédiction de la stabilité de
fonctionnement de Iinstallation prototype, une tout autre approche est présentée dans
le chapitre 19.
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Chapitre 19

Identification d’un modele
équivalent d’une turbine Francis

19.1 Introduction

Comme mentionné dans le chapitre 18, la présence d’ondes stationnaires rend difficile
Pestimation par l'intensimétrie hydroacoustique d’une source d’excitation. Afin d’appor-
ter une solution, une tout autre approche est présentée dans ce chapitre. Elle est basée sur
I'identification d’un modele équivalent de la turbine Francis y compris la source d’excita-
tion, en analogie avec des méthodes utilisées dans les domaines tel que I’électroacoustique
et 'acoustique aérienne.

Apres avoir expliqué son principe (§19.2), cette approche est appliquée au cas acadé-
mique déerit dans le chapitre précédent (§18.3) afin de montrer son bien-fondé (§19.3). Ce
modele équivalent est transposable & I'installation prototype. En connaissant la géométrie
de la conduite forcée, il est alors possible de calculer la réponse dynamique de I'instal-
lation & Pexcitation transposée (§19.4). La derniere section (§19.5) présente les résultats
obtenus lors d’une campagne d’essais dans le but de mettre en pratique cette méthode.

19.2 Principe

19.2.1 Démarche

Le modele réduit d’une turbine hydraulique est géométriquement semblable a la tur-
bine prototype pour les parties mouillées, en général de 'entrée de la bache spirale a la
sortie du diffuseur. Les conditions adimensionnelles de fonctionnement de la turbine sont
choisies afin d’obtenir un écoulement semblable au sein de la turbine.

Les théoremes de Thévenin et Norton apportent la solution pour la prédiction du
comportement dynamique d’une installation hydraulique. Si la turbine, et les perturba-
tions hydrauliques qu’elle génere, peut étre considérée comme un systeme linéaire, son
comportement dynamique peut étre décrit par un générateur équivalent de Thévenin ou
de Norton.
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Il est alors possible d’identifier les composants — une source équivalente et une
impédance équivalente — du générateur de Thévenin/Norton comme exposé dans la
section 19.2.2. Ces composants sont ensuite aisément transposables a l'installation pro-
totype, ot ils sont a la base du calcul de la réponse dynamique de I'installation prototype

(§19.4).

19.2.2 Identification d’un modele équivalent

Aucune formulation ne permet de caractériser une source acoustique ; des méthodes
expérimentales ont été développées afin d’évaluer d’une part I'impédance interne Z,, et
d’autre part le terme générateur Dy Parmi celles-ci nous citerons :

e Méthodes directes Elles consistent a superposer a la source indéterminée, un
signal de niveau “suffisamment important” afin de rendre négligeables les niveaux
de la source inconnue, et d’appliquer ensuite les techniques classiques de mesure
d’impédance.

e Méthodes indirectes Elles reposent sur le fait que le niveau de pression p
est non seulement fonction de I'impédance de charge Z, mais également des ca-
ractéristiques de la source Py et Z,,. La mesure des niveaux de pression pour
plusieurs configurations de lignes permet d’établir un systeme dont les solutions
sont les caractéristiques de celle-ci.

La méthode des deux charges [40, 59, 60], une méthode indirecte, repose sur le principe
d’analogie électroacoustique. Cette technique consiste & mesurer les niveaux de pression
en aval de la source a caractériser pour deux configurations de ligne différentes. Une
des impédances de charge en aval du capteur est supposée connue (Z,, et Z,,). La
représentation analogique est proposée dans la figure 19.1.

Fic. 19.1 - La méthode des deux charges

Les relations hydroacoustiques permettent d’établir 'expression de l'impédance et de
la pression équivalente de la source, de la maniere suivante :

Pog=Zea® T2, ot P =Zeaqt 0, (19.1)
p, — P
Zog =222 (19.2)
4, — 4,
Za.l + Zeq
Py =P Zo, (19.3)
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19.3 Application a un cas académique [8]

19.3.1 Présentation du systeme

La démarche proposée dans la section précédente est appliquée au cas académique
présenté dans la section 18.3. Ce systéme, gouverné par les équations (18.22) et (18.23)
est séparé en deux morceaux, comme illustré dans la figure 19.2 :

1. La partie de gauche est invariable. Elle comprend une source d’excitation et un

bout de conduite de longueur et de section fixes. Ses parametres sont résumés dans
le tableau 19.1.

2. La partie de droite est un circuit de charge variable. Son impédance est fonction de
la longueur ¢ et/ou du coefficient de réflexion. Ses parametres sont résumés dans
le tableau 19.2 pour six configurations.

Notons que fo = a/(4¢) est la premiere fréquence propre théorique d’une conduite aux
extrémités ouvertes (équation (9.4)), que 'on devrait retrouver avec I’approche proposée.

[i[po[Pa] [ [m] | Am? | fo[He] [ am/s]]
[s[ 1T [ 4 ] 1 ] 625 [ 1000 ]

TAB. 19.1 — Parametres de la partie fixe

1| K |6Gm] | Am? | fo[Hz] | a[m/s]
1100 10 1 25.0 1000
2102 10 1 25.0 1000
3106 10 1 25.0 1000
411.0| 10 1 25.0 1000
5102 15 1 10.0 1000
6102 25 1 5.5 1000

TaB. 19.2 — Configurations du circuit de charge

19.3.2 Impédance de charge

Le modele théorique permet d’évaluer p (£5) et g,(s) dans la section commune des
deux parties. A partir de ces grandeurs, 'impédance acoustique Z,; est calculée. Le
résultat, rendu sans dimension par division par 'impédance caractéristique de la conduite
Zac, est présenté dans la figure 19.3.a.

e Pour la condition aux limites réfléchissante K = 0, la norme de Z,; tend vers

I'infini puisqu’il n’y pas de dissipation d’énergie dans le systeme. Pour un coefficient
d’absorption non nul, 'amplitude de Z,; reste finie. Pour K = 1, il n’a y que des

ondes progressives pures. On retrouve bel et bien Z,;/Z,. = 1.
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Fic. 19.2 — Conduite avec une condition aux limites mixte

e L’impédance acoustique de charge Z, ; correspond a I'impédance de la conduite va-
riable & I'endroit x = ¢; (figure 19.1). On vérifie aisément que la premiére fréquence
propre de chacune des impédances Z,; dans la figure 19.3 correspond a celle cal-
culée dans le tableau 19.2. '

19.3.3 Impédance équivalente

Par groupe de deux configurations différentes, I'impédance équivalente Z,, se calcule
a l'aide de I’équation (19.2). La figure 19.3.b montre que l’on retrouve toujours la méme
impédance équivalente. Selon le théoreme de Thévenin, 'impédance équivalente est égale
a I'impédance d’entrée du systeme a identifier avec toutes les sources de pression annulées
(89.3.1). En d’autre termes, 'impédance équivalente devrait étre égale a I'impédance
d’une conduite ouverte correspondant a une conduite ouverte de longueur ;. Ceci est
effectivement vérifié (comparer la premiere fréquence propre dans la figure 19.3.b avec
celle calculée dans le tableau 19.1).

19.3.4 Source de pression équivalente

De maniere similaire que pour 'impédance équivalente, chaque combinaison de confi-
gurations différentes permet de retrouver la source de pression équivalente Peq a partir
de léquation (19.3). La figure 19.4 montre que la caractéristique de la source de pression
équivalente est toujours la méme.

19.3.5 Source de pression

Le haut-parleur & l'entrée de la conduite constitue la source d’excitation physique
appliquée au systéme qui consiste en un enchainement infini de masses acoustiques et
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compliances (figure 9.3). Cette source ne doit pas étre confondue avec la source de pres-
sion équivalente.

11 est possible de calculer la source d’excitation si 'on connait la structure du réseau
physique. Dans notre cas, il s’agit d’une conduite de longueur I,. A vide, c’est-a-dire
avec les bornes du réseau équivalent ouvert, on y mesure une pression égale a la pression
équivalente Poige = Peg et un débit-volume Doige = 0. En connaissant Poige € 950 AUX
bornes du réseau équivalent, il suffit d’appliquer I’équation (8.26) afin de retrouver la
caractéristique de la source de pression physique. Le résultat, rendu sans dimension par
division de I'amplitude de la source de pression \QOL est présenté dans la figure 19.4. On
constate que l'on retrouve la caractéristique de la source \gsrc\ /QO =1

19.4 Transposition sur une installation prototype

19.4.1 Introduction

L’approche présentée dans la section précédente est importante dans le cadre de la
transposition des fluctuations hydrauliques mesurées lors d’essais sur modele réduit a
I'installation de prototype. En effet, il a été démontré que I'on peut séparer le systeme
théorique en deux parties. En variant la caractéristique dynamique de la deuxieme partie,
le modele équivalent de la premiere partie se calcule facilement.

Cette approche peut s’appliquer a une installation hydraulique. En effet, la premiere
partie est évidemment la turbine, sous-entendant la partie qui est géométriquement sem-
blable avec la turbine prototype (bache spirale — roue — diffuseur). Si 'on peut faire varier
l'impédance du systéme d’adduction (la deuxiéme partie), il est possible de calculer le
modele équivalent de la turbine.

Ce modeéle équivalent détermine complétement le comportement dynamique de la tur-
bine, sans dépendre des caractéristiques du systéme d’adduction. Evidemment, ceci est
vrai pour autant que ’on puisse considérer 'installation hydraulique comme un systeme
linéaire.

19.4.2 Similitude des essais de turbomachines hydrauliques [50]
Généralités

Deux réalisations d’une expérience sont en similitude quand des conditions d’essai
différentes, choisies judicieusement, permettent aux phénomenes étudiés de se manifester
de maniere homologue.

X" et X’ sont deux réalisations de la grandeur X telles que X" = Ax - X', ou Ay
est le rapport d’échelle entre les deux réalisations. La combinaison des rapports d’échelle
relatifs aux différentes grandeurs impliquées dans une expérience doit vérifier certaines
conditions pour que les phénomenes décrits soient homologues.
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g aoc g , _
pCCRdA+ pa—dV = [ pgdV+ [ pidA+ [ TiidA (19.4)
A v ot v A A

L’application de ce concept aux différents termes de ’équation de la quantité de mou-
vement (19.4) permet de définir des critéres de similitude par 5 nombres adimensionnels :

1. Strouhal St = % M ALAE =M A N A
2. Froude  Fr= ¢} M AZ A = A, A\, A

3. Mach Ma = \/diw =C N AZA2 =002

4. Euler Eu= %% M AZA =, N2

Q>
=

5. Reynolds Re = Ap /\?; A= AuAe AL

<|

Selon 'expérience, il est nécessaire de privilégier certains critéres de similitude car il est
impossible de les respecter tous simultanément.

Similitude des amplitudes des fluctuations hydrauliques

Deux machines semblables ont des conditions de fonctionnement semblables. L’am-
plitude de la pression acoustique est liée aux fluctuations des vitesses d’écoulement par
les termes des forces d’inertie non stationnaires et des forces de pression dans ’équation
(19.4).

L’analyse de similitude permet de relier ’échelle de amplitude de la pression acous-
tique & celle de I’énergie massique et de la densité [51] :

AAp = )\p AE (195)

La pression acoustique serait donc transposables en valeur relative, ¢’est-a-dire rapportée
a la pression représentative de 1’énergie hydraulique massique mise a disposition de la
turbine.

L’analyse de similitude pour le débit-volume acoustique nous apprend que :

Mg = A =2 (19.6)

Le débit-volume acoustique serait donc également transposable en valeur relative.
La transposition des amplitudes relatives est admise a I’émission des perturbations,
mais elle ne suffit pas quand une interaction dynamique avec le circuit se manifeste.

Similitude d’impédances

Pour obtenir des impédances en similitude aux limites de machines semblables, il
faut réaliser deux conditions : la similitude de I'impédance acoustique de référence Z,.,
et celle du nombre d’onde wf/a [51].

Le résultat de cette analyse meéne aux deux conditions suivantes;
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1. da=Ar A\,

2. A\ = )\R
Le rapport d’échelle des longueurs de conduites A;, doit donc étre égal a celui des dimen-
sions de la machine Ag. D’autre part, la similitude d’écoulement nous donne :

Ap = Ap AN = A2 (19.7)

11 suffit donc d’observer trois regles simples pour réaliser la similitude des impédances
aux limites de la machine :
1. Egalité du rapport d’échelle des chutes avec le carré du rapport d’échelle des vitesses
de propagation des ondes,
2. Systemes d’adduction géométriquement semblables,

3. Ecoulements semblables.

19.4.3 Transposition des observations

Nous avons maintenant tous les éléments pour pouvoir transposer sur une installation
prototype les caractéristiques dynamiques de la turbine mesurées lors d’'un essai sur
modele réduit.

1. L’approche proposée dans la section 19.2 permet de découpler les caractéristiques
dynamiques de l’adduction et de la turbine. La caractéristique dynamique de la
turbine est décrite par une source de pression équivalente P, o0 série avec une
impédance équivalente Z.,,.

2. Avec les lois de similitude (§19.4.2), Doy €t Zq sont facilement transposables a
la turbine prototype. En effet, la transposition se fait entre la turbine (modeéle
réduit) sans systéme d’adduction et la turbine prototype également sans systeéme
d’adduction. La transposition se fait donc entre deux systémes géométriquement
semblables.

3. La réponse dynamique de l'installation prototype a cette source de pression trans-
posée nécessite la connaissance de 'impédance du systéeme d’adduction prototype.
Cette impédance peut étre mesurée ou calculée par les modeles dynamiques exis-
tants si sa géométrie est suffisamment simple. En effet, dans la majorité des cas il
s’agit d’une conduite qui débouche dans un lac. Son impédance est alors donnée
par I’équation (9.4).

19.5 Essais sur une installation hydraulique [7]

19.5.1 Objectifs

L’objectif de ces essais sur la plate-forme 4 est de vérifier expérimentalement 1'iden-
tification d’un modele équivalent d’une partie d'un circuit hydraulique, comme décrite
dans la section précédente.
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19.5.2 Description de la plate-forme 4

La plate-forme d’essais PF4, essentiellement utilisée pour 1’étude du comportement
dynamique d’une turbomachine, est équipée d’'un modele de pompe-turbine de démon-
stration (figure 19.5). Les éléments principaux du circuit sont énumérés ci-dessous :
1. Pompe-turbine Armfield type Francis, roue de diametre extérieur 152.4 mm,
- Pompe : Q = 0.010m?/s sous E = 49 J/kg & 1500 tr/min (n = 60%)
- Turbine : Q = 0.025m*/s sous £ = 196 J /kg & 2160 tr/min (n = 60%)

2. Entrainement de la pompe-turbine & courant continu BBC GN 160 L, 30kW a
3000 tr/min

. Réservoir de 5.130 m®

~ W

Tuyau basse pression ¢150 mm avec vanne d’isolation et joint de dilatation
. Tuyau haute pression ¢100 mm avec joint de dilatation

. Vanne d’étranglement

Tuyau de retour

. Tuyere (tube de Dall) DN 100 pour la mesure du débit

. Pompe de service Sulzer CZ 200-500, roue de diametre extérieur 430 mm
- Q =0.12m*/s sous 21 mCE & 1000 tr/min

10. Entrainement de la pompe de service & courant continu BBC' GN 180 L(2), 40 kW
a 1000 tr/min

En mode pompe la roue est entrainée par une machine a courant continu BBC.
L’énergie hydraulique créée par la machine d’essai est principalement dissipée dans une
vanne d’étranglement servant au réglage du débit. En mode turbine, I’énergie hydraulique
fournie au modele d’essai est créée par une pompe de service Sulzer, entrainée par un
moteur a courant continu.

Le stand PF4 est équipé d’une série de capteurs permettant de mesurer les grandeurs
intervenant dans le calcul des caractéristiques de la turbomachine : le couple, la vitesse
de rotation, le débit-volume, la pression différentielle entrée-sortie et la pression statique.

© 0w o w

@

1 i i [

] i 1T Petite excitatrice

AN /‘ f :D 1T

Capt.3 Capt.2| | Copt. 13y

F1G. 19.5 — Schéma de la plate-forme 4
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Conf. || ¢ Volume d’air V'
A 0 V=V
B 0 V=0
C ly V=V
D ly V=0

Unités : longueur £ = [m], volume V = [m?]

TaB. 19.3 — Configurations d’essai

19.5.3 Dispositif expérimental

L’objectif consiste a déterminer le systeme équivalent de la pompe et son circuit
d’adduction sur lequel est également monté une source d’excitation (figure 19.6).

L’impédance du circuit haute pression est modifiée a 1’aide d’un grand accumulateur
a air, qui peut étre inséré a un endroit variable. Cet élément constitue un filtre passe-bas,
dont la fréquence de coupure est déterminée par le volume et la pression moyenne de air
au sein de I'accumulateur. L'accumulateur est inséré a deux endroits différents : deux
longueurs ¢; différentes de la conduite entre la sortie de la bache spirale de la pompe
et l'entrée de 'accumulateur. A chacun de ces endroits, deux impédances différentes
sont obtenues en mettant un volume d’air dans ’accumulateur ou non. On a ainsi les 4
configurations énumérées dans le tableau 19.3.

Pour chaque configuration, le systéeme hydraulique a été excité a une vingtaine de
fréquences réparties entre 0 et 100 Hz a l'aide d’une excitatrice de type vanne rotative
(figure 19.7). Pour une fréquence d’excitation donnée, le débit d’excitation moyen est
supposé constant pour toutes les configurations. Ce débit est relativement faible pour
éviter la formation de cavitation en aval de I'obturateur de la vanne. En effet, on a
constaté une détérioration de la cohérence des mesures pour des débits plus grands.
Cette détérioration pourrait étre attribuée a la convection de petites cavités a travers

Iy

1

1| I |

Co—— o |

2
o o ||
% Capteurs de pression

~
Excitation équidistants
T

- / <— Accumulateur —

Systeme & 2 — =

ysteme équivalent = =

a déterminer
oo o I o o o [

~

F1c. 19.6 — Schéma du dispositif expérimental
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I'installation. Il est bien connu que la célérité d’onde dépend fortement du contenu en
gaz dissous de l'eau.

Comme le débit d’excitation moyen est constant, I'excitation dynamique a une fré-
quence donnée devrait étre également la méme pour toutes les configurations de I'instal-
lation. Bien sur, 'amplitude de I'excitation dynamique n’est pas constante en fonction
de la fréquence. Elle diminue parce que le débit d’excitation moyen diminue en fonction
de la vitesse de rotation de la vanne.

19.5.4 Description de I’essai

Pour chaque configuration, trois grandeurs sont en jeu comme le montre la figure 19.2
dans la section 19.2.2 :

1. I'impédance de charge Z,,

2. la source de pression équivalente Poy

3. I'impédance équivalente Z,.
Les impédances de charge Z, ; étant mesurées, il reste p__ et Z,, comme grandeurs incon-
nues pour chaque configuration. Deux configurations permettent ainsi de les déterminer.

L’objectif central de ces essais consiste a prédire la réponse dynamique d’une troisieme
configuration. L’'impédance de charge Z, 4 de cette configuration est obtenue a partir d'un
modele théorique de cette partie de I'installation dont les propriétés géométriques sont
connues (§19.5.6).

En connaissant p,, ¢t Zeq € Z,3, la réponse dynamique de pression p, se calcule

q
facilement a 'aide de 'équation (19.8).

Za.iﬂ

_ 19.
Pz .+ Z., (19.8)

by =

Ces résultats sont ensuite comparés avec la réponse dynamique mesurée de cette
configuration.

capteur de référence réservoir
vanne rotative de la plate-forme
conduite basse pression de la plate-forme

F1c. 19.7 — Schéma du systeme d’excitation
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19.5.5 Résultats : identification du systéme équivalent

L’équation (19.2) permet de calculer 'impédance équivalente du systéme a identifier
a partir des pressions et des débits-volume acoustiques mesurés avec deux impédances
de charge différentes (deux configurations). Les pressions et les débits-volume sont des
grandeurs complexes : il ne suffit pas de connaitre leurs amplitudes mais également leurs
déphasages relatifs. A partir des spectres d’amplitudes complexes mesurées, le débit-
volume (complexe) est calculé relatif & la pression (complexe) pour chacune des deux
configurations.

La seule information manquante est donc le déphasage relatif entre les pressions
acoustiques des deux configurations. Il est donc nécessaire de mesurer un signal de
référence afin de pouvoir recaler en phase les pressions mesurées. Pour cela, un capteur
de pression a été monté juste en amont de la vanne rotative utilisée comme excitatrice
(figure 19.7).

La pression équivalente est représentée dans la figure 19.8. Le débit-volume dyna-
mique injecté dans l'installation dépend de la fréquence de rotation de la vanne : plus la
vanne tourne vite, plus le débit injecté est petit. Dans la figure 19.8, on observe effecti-
vement de plus petites amplitudes de la pression équivalente pour les hautes fréquences
que pour les basses fréquences.

L’impédance équivalente correspond a l'impédance de la pompe-turbine et de sa
conduite d’adduction avec, en parallele, 'impédance du circuit d’excitation. En suppo-
sant que I'impédance du circuit d’excitation soit suffisamment grande devant I'impédance
de la conduite d’adduction, 'impédance équivalente devrait ressembler a 'impédance de
la pompe-turbine et de sa conduite d’adduction. Cette derniere est estimée a partir des
grandeurs géométriques de la plate-forme et comparée a I'impédance équivalente mesurée
(figure 19.9). Bien que la correspondance ne soit pas trés nette, 'impédance équivalente
est effectivement un peu plus grande au voisinage de la premiere fréquence propre de la
pompe-turbine et de sa conduite d’adduction.

19.5.6 Résultats : impédance de charge

Afin de pouvoir prédire le spectre d’amplitude d’une troisieme configuration, 'impé-
dance de charge doit étre connue. Un modéle numérique a été établi pour la configuration
A (tableau 19.3) dont le schéma est représenté dans la figure 19.10.

Calcul de I'impédance de charge

L’impédance de charge est calculée a ’aide de composants discrets, tels que présentés
dans le chapitre 9. A 'aide de l'algorithme 1 présenté au chapitre 11, I'impédance de
charge est obtenue de la maniére suivante (figure 19.10) :

e L’accumulateur est modélisé comme une conduite (colonne d’eau) en série avec une

c

compliance (volume dair) : Z,) = Zconduite(Zy3))
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Chapitre 19.

Identification d’un modele équivalent d’une turbine
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Fi1c. 19.10 - Impédance de charge pour la configuration 3

e L’impédance d’entrée de l'accumulateur est la résultante de I'impédance de la
conduite de refoulement en aval de 'accumulateur Z,,) en paralléle avec I'impédance

Za) Za)

Za@) T Za)

L’impédance de charge recherchée est I'impédance d’entrée de la conduite de re-

foulement en amont de l'accumulateur. L’impédance de sortie de la conduite de

refoulement est I'impédance d’entrée de ’accumulateur :

Z(14943) = Zeonduite(Z,(5,3)))

L’amortissement n’est pas pris en compte dans cette modélisation. Du point de vue
du calcul, une modélisation simple des pertes peut facilement étre introduite dans 1’al-
gorithme 1. Or, I'identification et la modélisation des pertes représentent un domaine de
recherche en soi qui dépasse le cadre de cette étude. Des recherches, la plupart dans le
domaine de l'acoustique aérienne, ont été menées sur ’amortissement dynamique [102],
les pertes singulieres, I'impédance de rayonnement d’une conduite, I'influence du profil
de vitesse réel par rapport au modele des ondes planes,. . .

Z,3) calculée dans le point précédent. Z, 4 =

Résultats de mesure

Le modele le plus simple correspond a un tuyau, de longueur ¢; ce qui implique que
Za) =0, Z5) = 0, Z55) = 0 dans le schéma de la figure 19.10. On considére alors que
le volume d’air dans I'accumulateur est suffisamment grand pour pouvoir supposer que
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son impédance d’entrée vaut zéro. La figure 19.11 montre que I'impédance théorique est
déja proche de I'impédance mesurée sur une large plage de fréquences.

Dans la figure 19.12.a, 'influence de ’accumulateur est prise en compte (seule Z, a2) =
0). Au lieu d’une seule fréquence propre a 200 Hz, le modele prédit deux fréquences
propres (180Hz et 225Hz) avec une anti-résonance au milieu & 205 Hz. On retrouve
cette méme allure pour 'impédance mesurée bien que les deux fréquences propres se
manifestent & des fréquences plus rapprochées (190 Hz et 210 Hz) de lanti-résonance.

Finalement, la prise en compte du circuit haute pression complet permet de mettre
en évidence plusieurs fréquences de résonance que l’on retrouve dans les mesures (figure
19.12.b). Un résultat similaire (figure 19.13) est obtenu pour 'impédance de charge au
niveau du capteur 2 (figure 19.10).

19.5.7 Résultats : prédiction du comportement dynamique

Comme expliqué dans le paragraphe 19.5.4, ’équation (19.8) permet de prédire les
fluctuations hydrauliques pour une impédance de charge Z, donnée. La prédiction a été
faite pour les configurations C et D du tableau 19.3 & partir des configurations A et B
et les modeles théoriques des impédances de charge.

Les résultats sont présentés dans les figures 19.14 a 19.17. On observe une bonne
correspondance entre les amplitudes mesurées (points) et les amplitudes prédites (trait
plein) par la méthode proposée.

19.5.8 Résultats : comparaison avec la méthode basée sur 1’in-
tensimétrie hydroacoustique

La puissance acoustique a été mesurée pour les quatre configurations ce qui permet
de calculer la pression source selon 1'équation (18.25).

Les résultats, représentés dans la figure 19.18, confirment I'influence de I'impédance
de charge du coté haute pression de la pompe-turbine. Pour une position d’insertion
de I'accumulateur donnée, les pressions source sont assez proches. Or, en comparant
les résultats pour lesquels 'accumulateur se trouve a des emplacements différents, les
niveaux des pressions source sont nettement différents.

La figure 19.19 permet de comparer les deux méthodes pour deux impédances de
charge différentes (tableau 19.3, configurations C et D). Globalement, la méthode basée
sur l'identification prédit plus précisément les amplitudes de la pression acoustique que
la méthode basée sur I'intensimétrie hydroacoustique.

19.6 Conclusion

Dans ce chapitre, I'identification d’un modele équivalent d’une turbine Francis est
présentée. Cette approche est a la base de la transposition des grandeurs acoustiques au
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niveau d’une installation prototype a partir de mesures sur modele réduit. Son bien-fondé
a été démontré a I'aide d’'un systeme théorique et vérifié expérimentalement.
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Chapitre 20

Dimensionnement du systeme de
controle actif

20.1 Introduction

Dans le chapitre 19 nous nous sommes concentrés sur la détermination de la source
d’excitation équivalente. Le but est d’en extraire une estimation du débit d’excitation
que le systeme de controle actif doit injecter dans la turbine pour créer la contre-
excitation. Ce débit-volume d’excitation est la donnée centrale du dimensionnement d’un
tel systeme.

L’identification de la source équivalente est relativement facilement réalisable sur une
installation de laboratoire, mais il n’en va pas de méme sur une installation prototype. En
effet, 'approche nécessite un changement de 'impédance du c6té haute pression, c’est-
a-dire du systeme d’adduction. Afin d’éviter ce probléme, une approche expérimentale
est proposée pour déterminer ce débit d’excitation dans le paragraphe 20.4.2.

Le dimensionnement des différents composants du systeme d’excitation est discuté
dans la section 20.4.

20.2 Configuration du systéeme d’excitation

Les différentes analyses développées dans les chapitres précédents, nous amenent au

choix de la mise en ceuvre du systeme d’excitation.

e Comme présenté dans le chapitre 11, le principe de fonctionnement du systeme de
controle actif basé sur une excitation externe nous apprend que I'injection doit étre
appliquée en aval de la turbine, c’est-a-dire dans le diffuseur.

e L’analyse énergétique du systeme d’excitation (§16.5) montre qu’il est plus avan-
tageux (figure 16.3)

— de générer la contre-excitation par injection plutdt que par soutirage d’un débit
modulé,
— de pomper 'eau de la cuve en aval (coté basse pression) au lieu d’utiliser la chute
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218 Chapitre 20. Dimensionnement du systéme de controle actif

de la machine pour produire le débit d’excitation.

e Pour des raisons de sécurité, il est également préférable que le systeme d’excitation
reste entierement du coté basse pression de la turbine. En évitant une prise d’eau du
coté haute pression, on supprime un éventuel risque de mise sous pression excessif
du circuit d’excitation. On évite également de devoir (sur-)dimensionner le systeme
d’excitation pour la partie haute pression de la turbine. En fonction de I’énergie
massique de la turbine, cette pression peut étre considérablement plus élevée que
celle nécessaire pour générer le débit d’excitation.

e Afin de minimiser les pertes de charges dans le circuit d’excitation, il est plus
judicieux de piloter le débit d’excitation par la pompe d’injection que par une
vanne d’étranglement.

En effet, la vanne ne fait que détruire une partie de I’énergie fournie par la pompe

d’injection afin d’obtenir le débit optimal. Le réglage du débit en adaptant la vitesse

de rotation de la pompe est une meilleure solution du point de vue énergétique.
A partir de ces considérations, la configuration recommandée du systéme d’excitation
est montrée dans la figure 20.1. Dans cet exemple, la prise d’eau se trouve dans la cuve
en aval.

) e A

Fic. 20.1 - Systeme d’excitation externe

Appliquée a une centrale hydroélectrique, cette configuration est équivalente a une
prise d’eau dans le bassin aval de la centrale. Pour des raisons techniques et/ou fi-
nancieres, il n’est pas forcément possible de réaliser une prise d’eau a cet endroit, puisque
le diffuseur est noyé dans du béton. Tout dépend de la construction de la turbine et de
la centrale.

Or, il existe souvent un acces au cone de la turbine. Dans ce cas, une solution possible
est dessinée dans la figure 20.2. Cette configuration est intéressante puisque le méme débit
est utilisé pour créer une excitation par soutirage et par injection. Sur le plan énergétique
(§16.5.1), la puissance hydraulique est réduite de moitié, mais la puissance électrique
double en raison de l'actuateur supplémentaire. Globalement, le bilan énergétique de ce
systeme est meilleur étant donné que la puissance hydraulique est a priori plus grande
que la puissance électrique.
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F1c. 20.2 — Implantation du systéme de controle actif en cas d’acces uniquement au cone

20.3 Parameétres du dimensionnement

Les parametres a déterminer pour le dimensionnement du systeme d’excitation sont :
e l'amplitude du débit-volume acoustique ¢ a la fréquence fondamentale a ’endroit
d’implantation de I'actionneur, -
e le débit-volume moyen optimal d’excitation Gopt,
e la section de raccordement du systeme d’excitation au diffuseur,
e les parametres de 'accumulateur
— la pression moyenne,
— le volume total,
— le volume d’air,
e les parametres caractéristiques de la pompe de circulation

20.4 Démarche du dimensionnement

20.4.1 Débit moyen d’excitation

Le débit-volume moyen d’excitation est le parametre clé, a partir duquel les autres
composants du systeme d’excitation se calculent. Deux manieres se profilent pour estimer
ce parametre.

1. Par une maniere indirecte : on cherche d’abord 'amplitude du débit-volume acous-
tique pour en déduire le débit-volume moyen d’excitation. La section (§20.4.2)
présente plus en détail comment déterminer le débit-volume acoustique nécessaire
pour neutraliser les fluctuations hydrauliques naturelles de la turbine.

L’ordre de grandeur du débit-volume moyen s’obtient en supposant que le débit-
volume injecté est de forme sinusoidale, mais dont le minimum correspond a zéro
(1 + sinwpt). En effet, le débit-volume instantané est zéro quand la vanne est
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completement fermée. Le volume d’eau injecté, calculé par intégration du débit-
volume moyen et par intégration du débit-volume acoustique, permet d’écrire :

Gopt At = / lg](1 + sinwgt)dt [m?] (20.1)
At T

ol wy correspond a la fréquence de précession de la torche, ou a une autre fréquence
alaquelle on veut réduire les fluctuations hydrauliques. Une estimation plus précise,
tenant compte du coefficient de perte de charge non linéaire de la vanne utilisée,
est facilement calculée a 1’aide d’un logiciel de calcul de régimes transitoires dans
des réseaux hydrauliques.

2. I’évolution de la pression acoustique résultante, mesurée a lentrée de la bache
spirale (§16.6.4) est linéaire en fonction du débit-volume d’excitation (figure 16.17).
Le débit-volume d’excitation optimal est indépendant d’autres parametres tels que
la configuration du systeme d’excitation ou le diametre de passage du tuyau de
raccordement entre la vanne rotative et le diffuseur.

S’il est possible d’installer sur une turbine prototype un systeme d’excitation
(éventuellement provisoire) le débit-volume d’excitation peut étre estimé expéri-
mentalement. En effet, si 'on peut mesurer un bout de la caractéristique (figure
16.17), le débit-volume d’excitation optimal se trouve facilement par extrapolation.

20.4.2 Détermination du débit-volume d’excitation acoustique

A partir de l'identification du générateur équivalent de Thévenin et sa transposition
sur prototype, on peut estimer 'amplitude du débit-volume d’excitation a la fréquence
fondamentale. En effet, cette méthode permet de connaitre la pression et le débit-volume
acoustiques a 'entrée de la bache spirale de la turbine comme expliqué dans la section
19.4.3 pour un fonctionnement “a vide” (impédance zéro a 'entrée de la turbine).

A T'aide de la matrice de transfert entrée bache — sortie roue (figure 10.1), on calcule
alors le débit-volume acoustique a la sortie de la roue Francis. Ce débit-volume corres-
pond au débit-volume d’excitation acoustique (figure 20.3). Si 'endroit d’implantation
de D'excitatrice externe est plus bas dans le cone, il faut prendre en compte la matrice
de transfert sortie roue — endroit d’injection dans le cone pour calculer le débit-volume
acoustique a cet endroit.

Toutefois, le résultat dépendra fortement d’en quelle mesure la turbine hydraulique
peut étre considérée comme étant un systeme linéaire, ainsi que de la précision avec
laquelle les parametres des matrices de transfert des différents composants peuvent étre
estimés. Une grande partie de la problématique des turbines Francis réside dans la diffi-
culté d’acces a ces parametres.

20.4.3 Diametre de passage

En général, la pression absolue dans le cone du diffuseur est faible, ce qui est inhérent
au fonctionnement d’une machine a réaction. Avec une pression locale faible, le risque
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®z| | Ry

conduite diffuseur turbine conduite

F1G. 20.3 — Identification de la source d’excitation

de formation de cavitation dans le tuyau de raccordement en aval de I'obturateur rotatif,
est d’autant plus élevé.

La formation de la cavitation peut étre prévenue en réduisant la vitesse d’écoulement
en prévoyant un plus grand diametre de passage. En effet, les essais sur modele ont
montré que le débit d’excitation optimal reste constant, pour des sections de passage
différentes.

A chaque fermeture de la vanne rotative, une dépression Ap est induite dans la
conduite qui raccorde la vanne au diffuseur. L'équation (7.22) permet de calculer la
chute de pression associée a un changement de vitesse de type échelon, dans le tuyau de
raccordement.

La pression moyenne dans le tuyau, proche de la pression moyenne dans le diffuseur
paif, ne doit pas descendre en dessous de la pression de vapeur p, apres la fermeture de
la vanne rotative :

|Ap| < |pait — pol [Pa) (20.2)

La connaissance de |Ap| maximale permet de calculer la vitesse maximale admissible
dans le tuyau, et donc également le diametre minimal du tuyau de raccordement.

|Ap| ~1
|AC] < a m-s™ (20.3)

Avec Aq = AAC et Aq = Gmaz — Gmin, avec le débit-volume maximal @0, = 2 |g\ dans
le tuyau (20.1) et gyin, = 0 pour une fermeture compléte de la vanne rotative :

|Ap]
12 Gopt|

A > pa [m?] (20.4)

Il est prudent de prévoir un débit-volume d’excitation plus grand que le débit optimal.
En effet, lors du processus d’optimisation du débit d’excitation par le régulateur, des
débits plus grands que le débit optimal sont injectés temporairement.

20.4.4 Pression moyenne dans ’accumulateur

La pression moyenne dans 'accumulateur est déterminée par le débit d’excitation
et le coeflicient de perte moyen de la vanne rotative. Ce coefficient peut étre déterminé

EPFL-IMHEF-LMH



222 Chapitre 20. Dimensionnement du systéme de controle actif

expérimentalement ou encore a l’aide d’un logiciel de calcul de régimes transitoires.

Dace — Pdif = Kvannc Gopt [Pa} (205)

20.4.5 Volume de gaz dans accumulateur

L’accumulateur utilisé pour les essais est un réservoir avec un volume d’air V en
dérivation comme montré dans la figure 9.7. Cet élément constitue un filtre passe-bas.

L’impédance a l'entrée de la vanne rotative est 'impédance de I'accumulateur en
parallele avec I'impédance du circuit d’alimentation de I’accumulateur.

Z o Zaccu Ztuyau Q 206
7, = et (2] (206)

Zaccu Ztuyau
Cette impédance tend vers zéro si I'impédance de I'accumulateur tend vers zéro. L'idée
est donc de dimensionner I'accumulateur pour que son impédance a la fréquence de
précession de la torche tende vers zéro. De cette maniere, il y aura une pression constante
a l'entrée de la vanne rotative.
L’impédance de 'accumulateur est 'impédance de la masse d’eau en dessous de la
poche d’air en série avec I'impédance de la compliance du volume d’air et vaut :

Zaccu = anu + Z&ir = jwnlﬂ + [Qﬂ] (207)

1
ou les expressions pour m, et C, sont données par les équations (9.7) et (9.14).
Les parametres de ce composant (volume d’air, volume d’eau,...) sont & déterminer
a partir de la caractéristique du filtre (figure 20.4) désiré.
En particulier, on souhaite que la fréquence caractéristique du filtre (f = 1 dans la
figure 20.4) corresponde a la fréquence de précession de la torche.

20.4.6 Pompe de circulation

Le débit d’excitation moyen gqp, la pression au sein de I'accumulateur et une estima-
tion des pertes dans les conduites de raccordement (prise d’eau — pompe — accumula-
teur) définissent complétement les caractéristiques de la pompe de circulation.

L’énergie massique que doit délivrer la pompe se calcule :

_pacc 5 Gopt 2 . . _& . -1
B=" +2(A) avee K =5 [J-kg] (20.8)

{, A et X sont la longueur, lair de la section et le coefficient de frottement de la conduite
qui raccorde la pompe a ’accumulateur.
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20.5 Conclusion

Dans ce chapitre, la méthode de dimensionnement des différents composants a été
décrite pour un systeme d’excitation type. En effet, la mise en place du systeme de
controle actif dépendra fortement de la topologie de la turbine et de l'installation hy-
droélectrique. Il sera nécessaire d’adapter le dimensionnement aux particularités de
chaque site.
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Synthese et conclusion
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Chapitre 21

Synthese et conclusion

21.1 Synthese

Le fonctionnement des turbines Francis en dehors du régime optimal induit sou-
vent des fluctuations périodiques de la pression et du débit-volume, liées a la vorticité
inévitable a la sortie de la roue. Au cas ou ce phénomene se produit a une fréquence
proche d’une fréquence propre de I'installation hydraulique, la réponse dynamique peut
empécher I'exploitation normale de la machine. Actuellement, des solutions passives sont
mises en ceuvre afin de réduire les fluctuations hydroacoustiques a un niveau acceptable.

Ce travail présente une approche novatrice a cette problématique basée sur le controle
actif. Nous avons montré qu’en excitant délibérément l'installation avec le signal in-
verse des excitations émises naturellement, les fluctuations hydroacoustiques peuvent
étre réduites de maniere spectaculaire.

Si l'utilisation du contréle actif pour améliorer la stabilité de fonctionnement d’une
turbine Francis est I'application de ce travail, ’étendue est plus large. Les sujets scien-
tifiques suivants ont été abordés :

1. Modélisation d’une installation hydroélectrique

Le comportement dynamique global d’une installation est étudié a l'aide d’un
modele monodimensionnel. Une compilation d’éléments de modélisation est réécrite
dans un formalisme univoque et apporte les outils de base de la modélisation hydro-
acoustique. A partir de ces éléments, un modele dynamique d’'une installation hy-
draulique et d’une source d’excitation externe est présenté. Cela permet d’expliquer
comment un systeme de controle actif basé sur une source d’excitation greffée sur
la paroi du cone du diffuseur peut réduire les fluctuations hydroacoustiques dans
une installation hydroélectrique.

2. Amélioration de la stabilité de fonctionnement par contréle actif
Les fluctuations hydrauliques associées au fonctionnement a charge partielle d’'une
turbine Francis sont souvent périodiques et caractérisées par la présence d’un com-
posant spectral dominant. C’est pour cette fréquence dominante qu’on cherche a
atténuer 'amplitude souvent excessive.
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Un systeme de controle actif spécifique a été congu pour une turbine Francis, com-
prenant un actionneur hydraulique et son régulateur. L’actionneur injecte un débit
pulsé a une fréquence donnée au sein du diffuseur. Il crée ainsi une contre-excitation
qui est synchronisée a I’excitation naturelle de la turbine par le régulateur. Ensuite
les parametres de fonctionnement de 1’actionneur sont optimisés afin de minimiser
les fluctuations hydroacoustiques au sein de l'installation hydraulique.

Des essais sur un modele réduit de turbine Francis montrent I’efficacité de cette ap-
proche. Lors des essais, les fluctuations hydroacoustiques a la fréquence dominante
sont atténuées au niveau du bruit de fond.

Plusieurs configurations du systeme d’excitation ont été testées puis analysées sur
les aspects suivants : une analyse des fluctuations de pression dans le domaine
fréquentiel, une analyse énergétique et une analyse de la commande du systeme de
controle actif. Le bilan énergétique se révele tres intéressant : le systeme d’excita-
tion ne nécessitait qu’environ un pourcent de la puissance de la turbine Francis.

3. Prédiction de la stabilité de fonctionnement d’une installation prototype
a partir d’essais sur modeéle réduit
L’essai d’une turbine sur un modele réduit homologue a celui de la turbine proto-
type est une étape encore indispensable de I’élaboration d’une installation hydro-
électrique. Les performances statiques peuvent étre prédites de maniere précise. Or,
il n’en va pas de méme pour la prédiction du comportement dynamique de I'installa-
tion prototype qui est encore mal maitrisée. Une méthode originale d’identification
du comportement dynamique d’une turbomachine sur modele réduit est proposée
et appliquée expérimentalement. Elle constitue également la base d’une prédiction
du comportement dynamique de l'installation prototype.

21.2 Conclusion générale

Le comportement dynamique des turbines hydrauliques est un domaine de recher-
che qui intéresse les scientifiques, les exploitants et les constructeurs de turbines depuis
longtemps. Avant le début de cette étude, les mesures recherchées pour remédier & un
éventuel probleme de stabilité de I'installation étaient de nature passives et leurs fonde-
ments scientifiques soulévent encore de nombreuses interrogations. Ces deux arguments
ont motivé un travail de fond sur le comportement dynamique des installations en vue
d’une application d’un systeme actif pour réduire les fluctuations hydrauliques de charge
partielle.

La partie sur la modélisation des installations hydrauliques met au clair toutes les
notions relatives aux phénomenes dynamiques dans une installation hydraulique. Bien
que relativement simple, la modélisation améliore la compréhension, tant au niveau de
la dynamique de l'installation qu’au niveau de I’action du systeme de controle actif.

Le systeme de controle actif mis au point permet une réduction efficace des fluctua-
tions hydrauliques a une fréquence précise et a un cott énergétique tres encourageant.
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L’évaluation de 'amplitude des oscillations générées par le fonctionnement des tur-
bines hydrauliques reste un probleme ardu. Aucune étude dans ce domaine n’offrait une
évaluation de l'intensité des sources de perturbations indépendamment de la réponse
dynamique du circuit. La méthode de I'intensimétrie hydroacoustique ne permettant pas
une caractérisation complete, cette thématique est résolue par une méthode d’identifi-
cation dynamique d’'un systeme équivalent de la turbine. Cette méthode est également
a la base de la transposition des observations réalisées en laboratoire a ’environnement
de la machine industrielle, ainsi que du dimensionnement du systeme de contréle actif
pour une installation donnée.

21.3 Perspectives

Plusieurs voies de recherche et de développements techniques peuvent étre envisagées
pour poursuivre cette étude.

21.3.1 Perspectives sur le plan scientifique

1. Prédiction de la stabilité d’une installation prototype

Le fondement théorique de la méthode d’identification du comportement dynami-
que d’une turbine proposée dans le chapitre 19 a été démontré. Cette méthode a
également été étudiée expérimentalement sur un stand d’essais facilement modu-
lable, permettant de réaliser différents systemes hydrauliques simples.

Or, il serait intéressant d’appliquer cette technique a un modele réduit de turbine
lors d’un essai de réception comme effectué couramment au LMH. La comparaison
des fluctuations hydroacoustiques prédites a partir des essais sur modele réduit
aux résultats obtenus sur l'installation prototype pourraient ainsi valider cette
technique.

L’excitatrice peut également étre utilisée pour exciter le stand d’essais dans une
plage de fréquences. La réponse dynamique de l'installation a cette excitation forcée
peut étre une source d’informations intéressantes.

2. Inclure les fluctuations mécaniques dans la matrice de transfert d’une
pompe
Jusqu’ici les modeles de matrices de transfert d’'une pompe se limitent toujours
au systeme hydraulique. L’interaction de la pompe avec le systeme mécanique
(masses tournantes de l’arbre) peut étre inclus dans ce modele comme présenté
dans la section 10.6.5. Dans le cadre d’un travail de dipléome au LMH, un arbre
avec une souplesse en torsion variable a été réalisé. Un systeme d’acquisition a
également été développé pour mesurer la vitesse dynamique et le couple dynamique.
Malheureusement, les performances dynamiques de ce systeme étaient limitées pour
des raisons techniques. Grace a 'accumulateur et une mise a jour du matériel
d’acquisition, une nouvelle étude expérimentale est envisageable.
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Chapitre 21. Synthése et conclusion

3.

Modélisation des composants

La plupart des études modélisent une conduite hydraulique comme un systéeme
continu dans lequel I’amortissement n’est pas pris en compte. Une modélisation
a l'aide de composants discrets permet d’inclure 'amortissement relativement fa-
cilement. Une étude expérimentale permettrait de quantifier ce parametre plus
précisément et d’étudier sa dépendance a la fréquence. D’autres éléments ou di-
verses conditions limites, et en particulier leur impédance de rayonnement, sont
encore a étudier.

21.3.2 Perspectives sur le plan technique

1.

Amélioration de ’actionneur

La nature rotative de 'actionneur permet d’agir sur I’harmonique fondamental dans
le spectre des fluctuations hydrauliques. La conception actuelle de la vanne rotative
induit aussi des harmoniques d’ordre supérieur dans 'anti-excitation générée. Des
mesures sont proposées dans la section 17.2 afin de diminuer les amplitudes de ces
harmoniques non souhaités.

. Amélioration du régulateur

L’algorithme de controle peut étre adapté pour mieux exploiter le caractere déter-
ministe des fluctuations hydrauliques, comme proposé dans la section 17.3.

. Outils de mesure et d’analyse

L’application de la méthode d’identification dans le cadre des essais de réception
reste encore a valider. Pour ce faire, une démarche de mesure est a établir et des
outils d’analyse aisément utilisables sont & développer.

. Application sur une installation prototype

Les résultats encourageants ouvrent la voie pour une campagne d’essais sur une
machine prototype.
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Annexe A

Applications du controle actif a la
réduction des bruits

A.1 Généralités sur le controle actif [95]

A.1.1 Principe

Le contrdle acoustique (ou vibratoire) actif consiste a atténuer un bruit (ou une
vibration) génant(e) en lui superposant, a I’aide de sources secondaires dites actionneurs,
un bruit (ou une vibration) de méme nature mais opposé(e). Le calcul de la commande
des actionneurs se fait par l'intermédiaire d’algorithmes permettant la minimisation d’un
critére énergétique sur un ensemble de capteurs d’erreur.

On différencie le contréle acoustique actif, qui veut atténuer un bruit en émettant un
“antibruit”, le contréle vibroacoustique actif qui a pour but de minimiser les vibrations
d’une structure rayonnant du bruit et le contréle vibratoire actif, qui veut réduire les
grandes vibrations d’une structure de maniere active.

A.1.2 Algorithmes
Contréle par anticipation (feedforward)

Nous en donnons le principe dans le cas monovoie, mais l'extension aux systémes
multivoies est immédiate.

Le controle par anticipation suppose que 'on dispose d’un signal de référence r(t)
corrélé au bruit d(t) que I'on veut minimiser. Le traitement consiste alors a filtrer ce si-
gnal de référence par un filtre numérique adaptatif W(f) qui produit la commande u(t)
appropriée pour la source secondaire. La minimisation est controlée par un capteur d’er-
reur qui délivre un signal e(¢) permettant adaptation en temps réel du filtre correcteur.

Le calcul de ce filtre peut se faire dans le domaine fréquentiel mais le plus souvent il est
effectué dans le domaine temporel. Il nécessite la connaissance de la fonction de transfert
du trajet secondaire H(f) reliant la commande u(t) au contre-bruit y(¢). L’identification
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f
) P(7) .
) we |0 Ho YO ()
e

F1G. A.1 - Schéma de principe d’'un algorithme “feedforward”

peut se faire avant traitement (off line) si cette fonction est quasi-invariable, ou en ligne
(on line) si elle est susceptible de varier dans le temps. L’algorithme par anticipation le
plus communément utilisé est 'algorithme LMS avec référence filtrée [30]. Son implan-
tation sur DSP est simple et il possede des propriétés de convergence et d’adaptabilité
tres intéressantes. Il ne nécessite pas la connaissance du trajet primaire P(f) et s’avere
de plus étre robuste vis a vis de H(f).

Les algorithmes par anticipation sont principalement utilisés pour les signaux périodi-
ques ou il est en général aisé de disposer d’un signal de référence de type tachymétrique
ou pour les signaux aléatoires lorsqu’il est possible d’avoir une information “en avance”
des signaux a traiter (propagation dans les tuyaux ou en champ libre).

Controle par rétroaction (feedback)

Pour les signaux non périodiques ou lorsqu’on ne peut disposer de signal de référence,
on utilise des algorithmes de contréle par rétroaction. Dans ce type de traitement la
commande des actionneurs se fait uniquement a partir du signal d’erreur par le biais
d’un filtre C(f). 1l est alors nécessaire de se donner un modele du champ primaire et
d’appliquer des techniques de controle optimal (Kalman, LQG, Hy).

d(n)

u(n) Ho YO (3

&(n)
U]

Fia. A.2 — Schéma de principe d'un algorithme “feedback”

Le controle par rétroaction est de maniere générale plus difficile & mettre en ccuvre
que le controle par anticipation. Il est en particulier tres sensible aux retards apparaissant
dans les trajets secondaires. On l'utilise principalement pour le controle des vibrations
non périodiques.
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Les actionneurs

En acoustique, le haut-parleur reste le principal type d’actionneur utilisé. Sa souplesse
d’emploi, sa linéarité et son prix de revient réduit conviennent a bon nombre d’applica-
tions. Des limites apparaissent néanmoins dans le cas de bruit a traiter de fort niveau
ou de tres basses fréquences.

En wvibroacoustique on utilise de plus en plus, quand le niveau vibratoire le per-
met, des céramiques piézo-électriques (PZT) & la place des traditionnels excitateurs
électrodynamiques.

Pour le controle des grandes vibrations ou dans le domaine des suspensions actives
on utilise des pots vibrants ou des actionneurs spécialisés associant aux supports passifs
un élément actif.

Les capteurs

En acoustique le microphone a électrets est le plus communément utilisé en raison de
son faible encombrement et de son prix réduit.

En wvibroacoustique les films piézo-électriques (PVDF) remplacent de plus en plus
fréquemment les accélérometres. Ces films de quelques dizaines de microns d’épaisseur
délivrent un signal électrique proportionnel a la déformation de la structure sur laquelle
ils sont collés.

Les controleurs

Ce sont eux que ’on utilise pour la mise en forme de la commande des actionneurs
a partir des signaux de référence et d’erreur. Le traitement étant numérique ils doivent
comporter tous les éléments d’'un systéme numérique :

— \\ — ADC +~— DSP — DAC | N —

Filtre Convertisseur Processeur Convertisseur Filtre de lissage
antirepliement  analogique/numérique numérique/analogique

Fi1c. A.3 — Schéma de principe d’un contréleur

La grande majorité des études de controle actif nécessitant un nombre réduit de
voies se fait a partir de cartes du commerce implantées sur PC. Depuis quelques années
sont apparus des systemes spécialement dédiés au controle actif qui déchargent 1'utili-
sateur de la programmation des algorithmes et qui comportent toute 1’électronique de
conditionnement nécessaire. Pour les applications comportant un grand nombre de voies,
des architectures spécialisées utilisant plusieurs processeurs et utilisant les propriétés de
parallélisation de I'algorithme LMS ont été développées.
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A.2 Domaines d’application

Les applications industrielles, les études en cours dans les milieux académiques sont
bien trop nombreuses et diversifiées pour les classifier de maniere simple. Le tableau
suivant “situe” les domaines d’application du controle actif les plus communs, avec un
exemple d’application industrielle.

Controle (aéro-)Acoustique Actif

MONODIMENSIONNEL gaines de ventilation
(conduites) tuyaux d’échappement
MULTIDIMENSIONNEL habitacle automobile
(espaces fermés,champs libres) habitacle avions
ateliers
DIVERS casque antibruit

Controle Vibroacoustique Actif

ISOLATION VIBRATOIRE \ habitacle automobile
Controéle Vibratoire Actif
ISOLATION VIBRATOIRE suspensions automobiles
CONTROLE DES STRUCTURES structures flexibles
(amortissement) paliers électromagnétiques
CONTROLE DE LA STABILITE | flottement des ailes d’avion

A.3 Aspects théoriques du controle actif dans des
conduits

A.3.1 Introduction

Les régimes transitoires dans les installations hydrauliques sont analysés en supposant
des écoulements monodimensionnels : les ondes sont considérées planes. Par conséquent,
il est surtout intéressant d’examiner ce qui a été réalisé dans le domaine du controle
aéroacoustique actif pour réduire le bruit dans des conduites. Le but est de s’en inspirer
pour choisir la stratégie destinée a améliorer la stabilité de fonctionnement des machines
hydrauliques.

A.3.2 Source monopdle dans un conduit de longueur infinie [77]

La majorité des recherches dans ce domaine s’est limitée a des ondes progressives
planes : la longueur d’onde du bruit est supposée beaucoup plus grande que les dimensions
transversales du conduit. Pour générer ces ondes, on utilise le plus souvent un haut-
parleur greffé sur la paroi d’un conduit. En faisant abstraction du champ de pression
a proximité de son emplacement, le haut-parleur peut étre idéalisé comme une source
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monopdle (figure A.4). Cette source peut étre visualisée comme deux pistons sans masse,
séparés d’une distance infinitésimale, qui sont forcés & osciller de fagon a injecter/extraire
un débit fluctuant au volume entre les deux pistons. Cette source monopole est supposée
transparente pour des ondes incidentes et le débit injecté est indépendant de la pression
générée sur les pistons (impédance acoustique interne infinie).

]
T =
Nz

L == -

0]

F1G. A.4 — Un haut-parleur idéalisé comme une source monopole

La figure A.5 montre la distribution de pression et des vitesses des particules pour
une source monopole.

uxt)

| x
F1G. A.5 — Distribution de pression et de vitesse des particules pour une source
monopole & un instant donné d’'un cycle harmonique

La formule suivante donne la relation entre la pression complexe ]_7(7“) a une position
z et le débit-volume d’une source ¢(y) & une position y (figure A.6).

poa e ikle—yl

p(z) =qly Ty — (A1)

avec k = w/a le nombre d’onde, py la masse volumique de l'air, a la célérité d’onde et
A Taire de la section du conduit. On peut déduire que ¢(y)/2A = u(y;+) = u(y-), avec
w(z) la vitesse acoustique dans une section du conduit.

Dans le domaine temporel, I'équation (A.1) devient :

o t) = Py, - 12, (A2)
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aft)
Y

x=0
F1G. A.6 — Le systéme de coordonnées utilisé pour une source monopole

Ceci veut dire qu'une fluctuation de débit-volume se produit avec la fluctuation de pres-
sion, mais & un instant |z — y|/a plus tard, soit le temps nécessaire pour qu’une pertur-
bation se propage de y a x.

A.3.3 Annulation d’ondes progressives par une source
monopole [77]
Considérons maintenant deux sources monopoles dans une conduite de longueur in-
finie : une source primaire a, a x = 0 et une source secondaire q, ax = L (voir la partie

supérieure de la figure A.7).

x=0 x=L
it as(t
@ pix)
=0 =
® Py
— [ 0=,
(© o)
—_ I_l ;

Fi1c. A.7 — Description dans le domaine temporel de l'action d’une source se-
condaire afin d’annuler parfaitement les fluctuations de pression dans la région
x > L. (a) La distribution de pression instantanée juste apres 1’émission au
temps ¢ d’une impulsion rectangulaire par la source primaire  (b) une impulsion
par la source secondaire & un temps ¢ + L/a  (c) le champ résultant.

Utilisant le principe de superposition, le champ de pression dans la conduite peut
étre calculé comme :

a g a
B(r) = Bp(r) +Bg(r) — ’;LAQPE k| |+ ’;LAgse jk|z—L| (AB)
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L’annulation du son en aval de la deuxiéme source nécessite que p(z) =0, =z > L, ce
qui permet de déduire la relation suivante (champ complexe et domaine temporel) entre
les deux sources :

q, = —qe* (A.4)

s

W) = -5 (A5)
L’équation (A.5) exprime que la deuxiéme source doit étre identique & la premiére, mais
de signe opposé et retardée d’un temps L/a. La figure A.7 montre schématiquement ce
qui se passe dans le domaine temporel.

De la méme maniere, le champ de pression complexe entre les deux sources (0 < z <
L) et en amont de la premiere source (z < 0) peut étre obtenu par :

plz) = %gpe’j“[ejklw’“ —e kel 0<a <L (A.6)
p@) = Soqll—e e, 2 <o (A7)

On remarque que le champ de pression est fortement dépendant de la distance entre
les deux sources. Il y a des endroits ou une amplification de pression acoustique se
manifeste. Une annulation complete des champs de pression en amont et en aval se
produit si les deux sources sont séparées d’'un nombre entier de demi-longueurs d’onde.
La figure A.8 illustre cette dépendance.

o)) 25
Pocolapl] 2

25 15

1

Fi1c. A.8 — Module de la pression acoustique de la source secondaire par rapport
au module des fluctuations dues & la source primaire (x = 0) si une seule source
monopdle (z = L) est utilisée pour annuler le champ de pression dans la partie

2>L. (a)L=X\/2 (b)L=5)8, (c)L=3\4, (d)L=A\
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A.3.4 Influence de réflexions de la source primaire [77]

Considérons maintenant 'influence de réflexions en amont de la source primaire (fi-
gure A.9).

a) x=0 x=D x=L
Absorbing surface having
a complex reflection oo
coefficient R
9 as
b X=-L x=-D| x=D x=1
00— — o
Ags Aqy 9p qs

F1c. A.9 — Réduction d'un bruit se propageant en aval en utilisant une source
secondaire (qs) en présence d'une surface réfléchissante en amont de la source
primaire (qp) (a) et “I'image” équivalente (b)

La maniere la plus simple d’obtenir le champ de pression et de débit est d’utiliser la
“méthode des images” : les réflexions d’ondes incidentes sur la surface a = 0 venant
de deux sources qui se trouvent a x = D et x = L, peuvent étre considérées comme
étant émises par deux sources imaginaires situées a une distance x = —D et x = —L. Un
coefficient complexe R tient compte d’un changement d’amplitude et de phase de I'onde
réfléchie.

Comme illustré ci-dessus, le débit-volume que la source secondaire doit fournir peut
étre calculé comme

_qp(ejkD + Re kD)
4= gkt T+ Re kL

(A-8)

11 est intéressant d’étudier d’un peu plus pres ce qui se passe si la surface se trouve
pres de la source primaire (D = 0). Dans ce cas, la source primaire peut étre considérée
comme ayant une impédance interne. L’équation précédente s’écrit :

- 1+R
95 = T4y kL | Re-ikL

(A.9)

Dans le cas ou R = 1, c-a-d quand la source primaire réfléchit completement le bruit
sans changement de phase, ’équation précédente se simplifie :

q,=—F (A.10)

Ceci montre que pour des valeurs kL = nw/2 ou L = n\/4 (n est un entier), le débit
nécessaire pour que la source secondaire annule le champ de pression devient infiniment
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grand. Ces fréquences correspondent aux fréquences propres de la masse d’air dans le
conduit.
Utilisant le théoreme binomial, 'équation (A.8) peut étre réécrite comme suit :

4, = 72;7(1 + R)(eij“‘ — ReIRL | R2,—ISKL _ RB—ITRL 4 ) (A.11)
ou, dans le domaine temporel, en admettant que R est réel et indépendant de la fréquence :

. L ~ 3L _ 5L

Q(0) = (14 B) |§(0)= = Ryt = =)+ RoGpft = 20) + -+ (A12)

La figure A.10 montre le cas ou R = 0.5. Une impulsion de la source primaire est réfléchie
par la source secondaire, puis est a nouveau réfléchie par la source primaire pour arriver
a la seconde source & un temps 2L/a plus tard. De nouveau la source secondaire va
renvoyer cette onde ... Le processus continue ad infinitum, et 'amplitude résultante est
réduite d'un facteur R.

On voit que les exigences pour la source secondaire, notamment le débit-volume,
peuvent étre plus grandes, en présence d’une source primaire réfléchissant les ondes
incidentes.

A.3.5 Annulation du bruit dans un espace fermé monodimen-
sionnel [77], [46]
Considérons 'espace fermé présenté dans la figure A.11. On suppose que les deux

parois sont rigides et réfléchissent parfaitement le bruit incident.
Le champ de pression di aux sources primaire et secondaire est donné par :

Poag, cos k(L —z)

= — <z< X
gp(l’) jAsinkL » dsesl (A.13)
poaq_coskdcosk(L — x)
= = d<x<L A.14
r,(@) JAsmkL ) G=ES (A.14)

On applique le principe de superposition pour calculer le champ de pression en aval de
la source secondaire. Il faut que

plz) = Bp(x) +p(x)=0, d<z<L, (A.15)

On déduit directement des équations (A.13) et (A.14) que cette condition est remplie si
le débit de la source secondaire est choisi comme
-q,

4= Coskd (A-16)
Cette relation est la méme que celle trouvée pour la configuration précédente : conduite
semi-ouverte avec une terminaison rigide au niveau de la source primaire. Ceci im-
plique que l'introduction d’une surface réfléchissante en aval du couple de sources pri-
maire/secondaire ne change rien aux exigences de la source secondaire. En effet, une telle
source secondaire est I’équivalent d’une terminaison ouverte et parfaitement réfléchissante.
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(a)

(b)
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Fia. A.10 — Réduction du bruit provenant d’une source primaire réfléchissante
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9 Qs

Fia. A.11 — Une source monopoéle dans une conduite & paroi solide ayant deux terminai-
sons rigides

Dans une autre étude théorique [46], un modéle mathématique basé sur des fonctions
de transfert permet de simuler Iefficacité du controle actif dans des conduits de longueur
semi-infinie et finie. La commande du haut parleur (source secondaire) repose sur une
stratégie de feedforward et de feedback. Pour les conduits de longueur finie, la commande
de la partie feedforward nécessite deux microphones en amont de la source secondaire
afin de déterminer uniquement le son se propageant en aval. On montre qu’avec la loi de
commande proposée, la pression acoustique en aval de la source secondaire s’annule de
maniére asymptotique. Grace aux fonctions de transfert, il est assez facile de choisir un
contréleur approprié et de démontrer la stabilité de la boucle fermée. Pour les conduits de
longueur finie, le controleur choisi est indépendant des impédances (conditions limites)
des deux extrémités du conduit.

A.4 Application du controle acoustique actif dans
des conduits

A.4.1 Gaines de ventilation [95, 48]

Cette application est la plus ancienne et la plus avancée d’un point de vue industriel.
On montre qu’il est possible d’atténuer, avec un seul haut-parleur greffé sur la paroi d’'un
conduit, une large bande de basses fréquences du bruit se propageant dans ce conduit. On
utilise principalement un algorithme par anticipation (feedforward) pour le traitement.

v

onde l microphone
otevr primaire derreur
i

I G

@
0

L[ onee

3
\_ - secondolre

2 Source
tecondolre
CONTROLEUR

F1G. A.12 — Schéma de principe du controle actif dans un conduit

microphone
de commonde

La figure A.13 donne le spectre de bruit mesuré avant et apres contréle dans une
gaine de 400x300 mm et pour une vitesse d’écoulement de 9m/s. Ces courbes sont ca-
ractéristiques des performances obtenues dans ce type d’application.
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F1G. A.13 — Spectre de bruit avant (A) et apreés (B) controle

e En dessous d’environ 100 Hz, la turbulence sur les micros de référence et d’erreur
empéche toute minimisation, sauf s’il y a émergence de raies.

e De 100 Hz jusqu’a la fréquence de coupure du tuyau (ici 600 Hz) on observe une
réduction de l'ordre de 20 dB du bruit large-bande et encore plus sur les raies du
ventilateur.

e Au-dela de la fréquence de coupure, la minimisation est négligeable. Les traitements
passifs prennent alors le relais.

Les parametres qui limitent les performances du controle actif dans les conduits sont :

e la vitesse d’écoulement a cause des signaux microphoniques bruités ;

e la section du conduit puisque la fréquence de coupure est inversement proportion-
nelle au diametre ;

e la longueur de tuyau rectiligne en amont de la source secondaire a cause de I'im-
possibilité de traiter du bruit large-bande si la distance entre le micro de référence
et le haut-parleur est trop faible.

A.4.2 Le contrdle actif en écoulement non stationnaire [108]

Les fluctuations non stationnaires des écoulements internes sont des sources acous-
tiques particulierement efficaces ...et le plus souvent nuisibles. Les théories générales
de T'aéroacoustique montrent qu’aux faibles nombres de Mach, ce sont les fluctuations
périodiques de débits qui possedent le meilleur “rendement” aéroacoustique et sont
responsables de ces bruits de bouches particulierement intenses que l'on rencontre a
I’échappement de moteurs thermiques et autre compresseurs, ou des vibrations de conduits
de fluides lourds, voire des structures attenantes.

L’incompatibilité et/ou le manque de puissance des haut-parleurs, en particulier aux
tres basses fréquences (typiquement en dessous de 10 Hz), ont donné lieu au développe-
ment de concepts innovateurs [108]. Plutot que de superposer a la source de bruit une
contre-source, nécessairement de forte puissance acoustique, il parait logique de controler
la source elle-méme. Pour cela, un actionneur composé d’un volet mobile (figure A.14)
placé dans le conduit est mis en mouvement oscillant par un actionneur (un moteur
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spécialement dédié), de telle sorte que l'on peut considérer ce dispositif comme “un
régulateur de débit” ou comme une “source aéroacoustique”, voire une “source de fluc-
tuations aérodynamiques”.

y(t): sortie
Pression résiduelle
en aval du volet

écoulement pulsé
(perturbation périedique)

u(t) : commande
(incidence du volet)

F1G. A.14 — Principe de l'actionneur “volet oscillant”

Un modele de connaissance des variables d’état en tout point de la conduite a été
développé. L'influence du volet dans 1’écoulement est étudiée en terme de relation de
transfert et de source de pression afin de I'intégrer a la modélisation.

En situation de controle actif, le modele développé permet d’écrire une relation
générale sous forme d’une fonction de transfert Hs entre la source auxiliaire et le cap-
teur d’erreur. Cependant, la difficulté d’établir simplement 'impédance de la source
primaire, la dérive des caractéristiques physiques et les multiples dépendances de H,
proscrivent d’utiliser son expression lors du calcul de la commande. La stratégie de
cette commande devra intégrer une procédure d’identification expérimentale et assurer
I’adaptativité des parametres afin de prendre en compte I’évolution des caractéristiques
physiques de ’écoulement.

A titre d’exemple, les spectres correspondants & des mesures effectuées sur un banc
aérolique avec générateurs de pulsations sont présentés a la figure A.15. Les pressions
sont mesurées par le capteur d’erreur. Les niveaux des deux harmoniques visées (42 et
84 Hz) sont réduits, respectivement, de 28 et 26 dB. L’harmonique supérieure (126 Hz)
sort de la bande passante du dispositif.

1507 dB
1507 4p
120 120
90+ 90+ !
0 50 100 150 20C 0 50 100 150 200
Hertz Hertz
(a)Sans contréle actif (b) Avec contréle actif

F1G. A.15 — Spectres de pression acoustique dans un conduit aérolique
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Annexe B

Notions d’identification [69]

B.1 Introduction

Le concept de modele mathématique d’un processus est vital dans les disciplines
scientifiques. C’est un moyen de résumer 'information disponible. Par exemple dans le
chapitre 15, nous avions stipulé un modele quadratique pour la fonction de performance
dont on veut identifier I’extremum.

La section débute par la définition d’une régression linéaire (sect. B.2) et le dévelop-
pement de la version de base de I'algorithme des moindres carrés.

B.2 Régression linéaire

De nombreux problemes d’identification peuvent étre mis sous la forme de I’équation
suivante, rencontrée sous le nom de régression linéaire :

y(k) = (k)0 + (k) (B.1)

Dans ce modele, y(k) est le vecteur de mesures, 6 le vecteur de paramétres et (k) I erreur
de prédiction ou 'erreur d’équation ; ® est la matrice d’observations. Par convention,
I’entier k indique que le dernier instant d’échantillonnage pris en compte dans la construc-
tion de ces grandeurs est ¢, = kh. Le probleme est de déterminer le vecteur inconnu 6
de maniére & minimiser Perreur de prédiction e(k). Quel critére adopter pour procéder
a cette minimisation 7

B.3 Meéthode des moindres carrés

La méthode des moindres carrés consiste & minimiser la norme euclidienne de ’erreur
de prédiction. La fonction & minimiser est ainsi :

J(0) = lle(b)|* = " (k)(k) = (y(k) — ®(K)6)" (v (k) — ®(k)0) (B2)
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Le vecteur de paramétres qui minimise le critére .J(8), dénoté (k), est appelé vecteur
de parameétres estimé.

Théoréme 1. En supposant que la matrice d’observations ® (k) soit de rang p, le vecteur
de parameétres estimé est unique et donné par :

(k) = (2" (k)®(k)) "' " (k) (k) (B.3)

La formule (B.3) peut étre interprétée comme un filtre qui, & partir du vecteur de
mesure y(k), élabore une estimation optimale é(k) du vecteur de parametres 6. Cette
formule n’est correcte que si le rang de la matrice ®(k) vaut p. Dans le contexte de
I'identification des processus dynamiques, il est intuitivement évident que ’excitation
doit étre suffisamment riche pour influencer convenablement tous les modes.

En calculant é(k) selon I’équation (B.3), nous relevons que tous les échantillons sont
pris en compte dans leur intégralité. On dit que la formule (B.3) constitue un filtre a
mémoire croissante. Lorsque le systeme a identifier n’est pas totalement stationnaire, il
apparailt raisonnable de rejeter les anciens échantillons ayant perdu leur actualité. Cela
peut étre réalisé en considérant seulement les N mesures les plus récentes. La relation
(B.3) est alors appelée filtre a mémoire fize ou filtre a mémoire limitée.

B.4 Méthode des moindres carrés pondérés

11 est fréquemment souhaitable d’attribuer des pondérations différentes aux mesures
accumulées. Dans 'identification d’un processus dynamique, dont les caractéristiques
s’alterent lentement au cours du temps, les échantillons plus récents doivent bénéficier
d’un poids plus important que les anciens. En quelque sorte, il ne faut pas que le lointain
passé sature le présent. Une premiere possibilité est un filtre & mémoire fixe ; une action
plus douce découle d'une pondération habile.

Comment traduire mathématiquement ces desiderata? Plutot que le critere (B.2), il
suffit de minimiser la fonction suivante :

J(0) = le®)lRve
= ()W (k)e(k) (B.4)
= (y(k) — ®(k)0)" W(k)(y(k) — ®(k)0)
La matrice de pondération W (k) est symétrique et définie positive. Elle est souvent

diagonale et ses termes diagonaux attribuent des poids distincts aux composantes de
lerreur de prédiction (k). Le théoréme 1 doit étre modifié comme suit :

Théoréme 2. En supposant que la matrice d’observations ®(k) soit de rang p, et que la
matrice de pondération W (k) soit symétrique et définie positive, le vecteur de paramétres
estimé qui minimise (B.5) est unique et donné par :

O(k) = (@ (k)®(k)) " @7 (k)y(k) (B.5)
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Si la matrice de pondération sélectionnée a la forme suivante :

Ak—l
W(k) = 0<A<1 (B.6)

1

les mesures récentes ont une plus grande influence que les anciennes, grace au nombre
A € (0,1) connu sous le nom de facteur d’oubli. Le rejet des échantillons est ajusté par le
biais de A : plus A diminue, plus 'oubli est précoce. Toutefois, une valeur trop faible de
A détruit la propriété de filtrage inhérente aux moindres carrés. Le facteur d’oubli est,
dans la pratique, pris dans 'intervalle [0.95,0.99].

B.5 Meéthode des moindres carrés récurrents

Le vecteur de mesures y(k) regroupe N échantillons et le filtre (B.3) fournissant le
vecteur de parametres estimé manipule en bloc tous ces échantillons. Dans la pratique,
les mesures arrivent souvent séquentiellement en temps réel, par exemple a chaque coup
d’horloge, plutét que simultanément. Malheureusement, quand une nouvelle mesure est a
disposition, il faut pour en tirer profit recommencer intégralement tous les calculs selon
la formule (B.3). Cette fagon de procéder semble d’emblée comme du gaspillage. En
particulier, le volume de calcul et la taille mémoire augmentent au fur et & mesure que
les échantillons s’accumulent. Est-il possible d’organiser 1’algorithme de telle sorte que
les résultats obtenus sur la base de N observations puissent étre explicitement utilisés
pour en déduire le vecteur de parametres estimé au moyen de N + 1 observations ?
Plutot que de traiter en bloc toutes les mesures a chaque instant d’échantillonnage, nous
désirons donc développer un algorithme de mise @ jour incorporant I'information qu’il
est possible d’extraire d’un nouvel échantillon. Cet algorithme devra bien sir étre doté
d’une initialisation appropriée.

Soit la régression linéaire (B.1); le vecteur de paramétres estimé (k) découle du
filtre (B.3). On admet pour simplifier que la nouvelle observation y(k 4 1) est disponible
a l'instant d’échantillonnage t,1h = (k 4+ 1)h. Avec cette nouvelle mesure, la régression
linéaire devient :

y(k+1) = ®(k +1)0(k) +e(k +1) (B.7)
Le vecteur de paramatres estimé 6(k + 1), qui minimise J(6) = [|e(k + 1)||2, s’écrit :
Ok +1) = (T (k+ 1)®(k + 1)) @7 (k + Dy(k + 1) (B.8)

Plutét que d’employer (B.8), qui met en jeu toutes les composantes de y(k+1), exploitons
le fait que @(k) est disponible. Les quantités apparaissant dans (B.7) sont supposées
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organisées de la maniere suivante :

yk+1) = {y(i(i)l)]
D(k+1) = {45;(1)/@‘(121)}

S(k+1) = { 5(2@1) }

L’idée maitresse sur laquelle se fonde la mise au point de l'algorithme récurrent est de
conserver scrupuleusement cette partition tout au long des développements. On peut
ainsi démontrer le théoréme suivant :

Théoréme 3. En supposant que la matrice d’observations ® (k) soit de rang p, le vecteur
de parametres estimé vérifie ’équation récurrente :

O(k+1)=0(k) + Kk +1)(y(k+1) — dT(k + 1)6(k)) (B.9)
' o P(k)o(k + 1)

K+ D) = 15+ 0Pt 7 1) (B-10)
P(k+1)= (I-K(k+1)¢" (k+1)) P(k) (B.11)

L’algorithme des moindres carrés récurrents, selon le théoreme 3, n’est applicable
que si le rang de la matrice d’observations ®(k) vaut p. Au démarrage, ®(k) ne possede
méme pas p lignes, violant ipso facto cette hypothese.

Le théoréme suivant permet, au prix d’une erreur parfaitement maitrisée, de lancer
d’emblée I'algorithme récurrent. Sans perte de généralité, nous supposons que le premier
échantillon placé dans le vecteur de mesures est pris a I'instant d’échantillonnage h, les
suivants étant obtenus aux temps 2h, 3h, ..., kh, kh + h.

Théoréme 4. Soit P(0) une matrice symétrique définie positive. Avec les conditions
initiales 0(0) et P(0), lalgorithme des moindres carrés récurrents (B.9), (B.10) et (B.11)
utilisé aux instants d’échantillonnage 0,h,2h,... kh génére le vecteur de parameétres
estimé :

O(k+1) = (P1(0) + ®"(k + 1)®(k + 1)) (P*I(O)é(o) +®T(k+ 1)y (k + 1)) (B.12)
Le vecteur de parametres estimé exact est, selon le théoreme 1 :
O(k+1)= (®"(k+ 1)®(k+ 1)) & (k+ Dy(k +1) (B.13)

Le vecteur de parametres estimé du théoreme 4 peut étre rendu aussi proche que désiré
de la valeur exacte en sélectionnant 8(0) = 0 et une matrice P~(0) suffisamment petite.
En pratique, on choisit P(0) = oI, ol a est un nombre réel beaucoup plus grand que
1 (une valeur typique est a = 10%). Par conséquent, doté de Dinitialisation 8(0) = 0
et P71(0) = al, I'algorithme constitué des équations (B.9), (B.10) et (B.11) peut étre
employé aux coups d’horloge £ =0,1,2,...
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B.6 Méthode des moindres carrés pondérés
récurrents

La version récurrente de la méthode des moindres carrés pondérés avec facteur d’oubli,

étudiée dans la section B.4, est résumé dans le théoreme suivant :

Théoréme 5. En admettant que la matrice d’observations ®(k) soit de rang p et que la

matrice de pondération W (k + 1) soit fourni par

Ak—l

w0
0 .

W(k+1) = A

le vecteur de paramétres estimé vérifie l’équation récurrente (B.9), avec :

o P(k)¢(k + 1)
Kk+1)= A+ oT(k + DP(k)o(k +

1)
P(k+1) = (I— K(k+ 1)o7 (k + 1)) @

(B.14)
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L’histoire du développement de la physique nous
montre qu’une théorie serait bien présomptueuse en
se flattant d’étre définitive; nous ne voyons guére
les théories s’élever que pour crouler.

Mais, en s’écroulant, une théorie qui a été
construite avec le désir sincére de parvenir au vrai
ne disparait jamais complétement ; parmi ses débris
se trouvent toujours des matériaux propres a entrer
dans la composition de quelque autre systéeme plus
parfait et plus durable. . .

Pierre Duhem (chimiste et physicien)
La Mécanique chimique, 1893








