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Laboratoire de Mécanique des Fluides et d’Acoustiques, UMR CNRS 5509

Ecole Centrale de Lyon
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Résumé

Contribution à la simulation numérique du rayonnement

aéroacoustique de Groupes Moto-Ventilateurs

Le présent travail de thèse est consacré à la simulation du bruit de raies d’origine aérodynamique

des ventilateurs de refroidissement valeo. On utilise une méthode hybride, qui consiste à

déterminer d’abord l’écoulement en ignorant l’acoustique, puis à en déduire le bruit. Le pro-

gramme rsf (acronyme pour Rotor-Stator Fréquentiel) repose sur une formulation fréquentielle

des équations de Ffowcs-Williams et Hawkings en champ libre, et utilise les fluctuations de

charges sur les surfaces solides pour le calcul du bruit. Celles-ci sont obtenues grâce à des simu-

lations RANS, effectuées le plus souvent avec le code commercial tascflow.

La première partie, consacrée à l’étude aéroacoustique, présente les équations qui sont pro-

grammées ainsi que les justifications associées ; les limites de la modélisation sont mises en

évidence, ce qui permet de donner des recommandations pour l’utilisation du programme rsf.

Une comparaison avec un code temporel est proposée.

La deuxième partie synthétise l’étude aérodynamique, nécessaire à l’obtention des sources.

Une étude paramétrique donne des préconisations pour les simulations non stationnaires, utiles

lorsque l’on veut calculer le bruit directement à partir de fluctuations de portance. On étudie

également une alternative économique à cette technique : la simulation RANS donne d’abord

accès au champ de vitesse en amont de la source, une fonction de transfert aérodynamique

permet ensuite de déterminer les fluctuations de charge.

Les résultats obtenus indiquent que dans un ventilateur de refroidissement constitué d’un

rotor et d’un stator redresseur, les deux elements contribuent de facon notable au bruit de raies

rayonné.
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Abstract

The present study is dedicated to the computation of the aerodynamic noise of valeo’s Fans

for Engine Cooling in cars. The method consists in determining the flow first, means of a CFD

code like tascflow, and to deduce the noise peaks from it through the use of a specific program

written during the PhD and named rsf (Frequency Rotor-Stator). The input data for this

program are given by RANS simulations and can be of two main types. The direct technique

gives the loading fluctuations as input. When using the indirect technique, the velocity field

upon the source is determined by a first RANS simulation, and is then combined with a transfert

function to determine the acoustic sources.

This work is separated in two parts. The first one is devoted to Aeroacoustics; the main

equations are presented, with the associated justifications. The modelling limits are shown,

which results in some recommandations for the use of the acoustic programs. A comparison

with another acoustic code is proposed.

The second part is a summary of the aerodynamic study, which is needed for knowing the

acoustic sources. A parametric study culminates in some advices on unsteady simulations, which

is usefull when one needs to compute the noise from loading fluctuations. The indirect method,

which can simplify a lot the aerodynamic part of the work in some cases, is presented and then

validated.

The results obtained show that in a cooling system made of a rotor and a stator, both

elements contribute to the noise generation.
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1.2.2 Châıne de calcul . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 6
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2.1 Analogie acoustique de Lighthill . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 20



viii Table des matières
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4.3.3 Cas d’un stator profilé épais . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 68

4.4 Pondérations des sources du rotor par les fonctions de Bessel . . . . . . . . . . . 69
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1.2 GMV éclaté . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 3

1.3 Points de fonctionnement d’un GMV . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 3

1.4 Exemples de résultats de simulations RANS . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 7

1.5 Passage du 3D au 2D . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 8

1.6 Spectre acoustique d’un GMV . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 9

3.1 Puissance acoustique rayonnée en fonction de la vitesse de rotation de l’hélice . . . . . . . . . . . . 38
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7.1 Maillage de la simulation rotor-stator star-cd . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 164

7.2 Représentation des solides pris en compte dans la simulation GMV . . . . . . . . . . . . . . . . . . 166
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6.6 Post-traitements acoustiques, méthode indirecte : influence de d et ξ . . . . . . . . . . . . . . . . . 151
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Nomenclature

Symboles arabes :

a accélération d’une particule dans le repère mobile ζ lié à la source

B nombre de pales du rotor

c longueur de corde de l’aube de stator

c0 célérité du son [m.s−1]

Cp coefficient de pression adimensionnalisé

d distance entre le bord de fuite du rotor et la section utilisée pour Sears

dRS distance rotor-stator

ds surface de l’élément d’aube considéré

e énergie interne du fluide

(eX , eY , eZ) repère CFD

(ex, ey, ez) repère acoustique

f force (en Newtons) exercée par la surface sur le fluide environnant

fλ harmonique de charge de rang λ de |f | (nombre complexe, en Newtons)

G fonction de Green

k nombre d’onde

Lp,mB(x) niveau de pression acoustique (en dB) à l’harmonique mB, évaluée au point x,
équation (4.3)
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LW (mB) niveau de puissance acoustique (en dB) à l’harmonique mB, équation (4.1)

m rang de l’harmonique de bruit considéré

Mr Nombre de Mach relatif à l’observateur, Mr = MR/R

P tenseur des contraintes ; représente la force extérieure locale appliquée sur la
surface de l’élément infinitésimal considéré, divisée par son volume

p pression

Pdyn pression dynamique définie par l’équation (5.1)

pmB pression acoustique de l’harmonique mB

R R = x − y

s entropie

S(τ) ensemble des surfaces solides en mouvement arbitraire, au temps τ

S(k) Fonction de Sears au nombre d’onde k

t temps de réception

T tenseur de Lighthill, de composantes Tij , défini par (2.7)

(U, V, W ) composantes selon (eX , eY , eZ) du vecteur vitesse, dans le repère CFD (donnée
CFD)

u(t) composante fluctuante de la vitesse longitudinale

U0 vitesse moyenne à l’infini amont dans la théorie de Sears

V(τ) volume étudié suivi dans son mouvement, au temps τ , éventuellement séparé
en Ve et Vi les volumes intérieurs et extérieurs à la surface S

V nombre d’aubes du stator

v vitesse particulaire du fluide

Vn composante normale de la vitesse de la surface

(Suite page suivante . . . )
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W puissance acoustique, W (mB) =
∫

S pmBdS, équation (4.1)

w(t) composante fluctuante de la vitesse transversale

x position de l’observateur

x∗ coordonnée curviligne le long du profil moyen, adimensionnalisée par la corde,
x∗ = 2x/c − 1

y position de la source

y+ distance à la paroi adimensionnalisée

Symboles grecs :

αj angle de position azimutale de l’aube de stator

δij Dirac ; δij = 1 pour i = j et 0 sinon

∆ Facteur de Mach, ∆ = 1 − MR/R = 1 − Mr

γ Angle entre l’axe de rotation et la direction de la force axiale exercée sur
l’élément de pale considéré (figure 3.4)

γr Angle entre la force axiale et la force totale exercée sur l’élément de pale
considéré (figure 3.4)

λ rang de l’harmonique de charge

µ viscosité statique du fluide

∇ vecteur opérateur de dérivation, ∇X = i · ∂X
∂x + j · ∂X

∂y + k · ∂X
∂z

ω fréquence réduite de la source

Ω vitesse de rotation de l’hélice rotor [rad.s−1]

Ω vitesse de rotation de l’hélice rotor [tr.s−1]

Φ décalage dans le plan de rotation entre la source élémentaire étudiée et une
source de référence dans le même repère mobile (figure 3.3). Cela revient à
écrire le décalage entre la position angulaire de la source considérée et un axe
de référence à t = 0

(Suite page suivante . . . )
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ρ masse volumique de l’air

(R, θ, ϕ) position de l’observateur en cooronnées sphériques avec pour axe principal l’axe
de rotation (orienté pour avoir un sens de rotation positif) ; x = (R, θ, ϕ) (figure
3.2)

τ temps d’émission, temps retardé ; variable d’intégration simple après (2.18)

τ tenseur des contraintes visqueuses, de composantes τij = pδij − Pij

τe temps d’émission, unique en subsonique, défini par τe − t+ 1
c0

|x − y(ζ, τe)| = 0

ζ position de la source dans un repère lié à la source

Indices et exposants :

X grandeur “X” (X est un terme générique) ; désigne aussi la norme du vecteur
X quand il existe, X = |X|

X vecteur X de coordonnées (Xi, Xj, Xk)

X̃ transformée de Fourier de X définie par (3.3)

X0 partie moyenne de X quand X = X(y, t) : X0 = E(X)

X ′ partie fluctuante de X : X(y, t) = X0 + X ′(y, t)

Xe X évalué au temps retardé τ = τe(x, t, ζ) donné par la relation (2.19)

[X ] X évalué au temps retardé τ = t − R/c0 : [X ] = X(y, t − R/c0)



Introduction

L’acoustique est devenue au fil des années une des préoccupations majeures des constructeurs

et des équipementiers automobiles. Les considérations environnementales bénéficient en effet

d’une forte audience auprès des consommateurs : le bruit des véhicules est de plus en plus

ressenti comme un critère de qualité, et donc de choix. De plus, des normes définissent désormais

les nuisances sonores acceptables : en moins de dix ans, la norme ISO362, qui définit le niveau

de bruit maximum rayonné par une automobile, a exigé une diminution de six décibels de ce

niveau. Dans le contexte très concurrentiel de l’industrie automobile, la réduction du bruit émis

est donc devenu un enjeu industriel et commercial important.

Or les groupes moto-ventilateur (GMV) de refroidissement du moteur peuvent devenir, dans

certaines configurations, une des sources principales du bruit rayonné par une automobile, en

particulier lorsque le véhicule est à l’arrêt et le moteur en fonctionnement. La nuisance as-

sociée peut être grande, spécialement pour un piéton situé devant le véhicule, lorsque les raies

émergent largement dans le spectre. Les constructeurs automobile ont donc adapté leurs cahiers

des charges. De nombreux tests de validation doivent dorénavant être réalisés : mesures de pres-

sion acoustique à une distance de un mètre ou deux, suivis d’ordre, mesures dans le véhicule...

Ces tests visent à connâıtre non seulement le niveau sonore émis, mais aussi la nature du bruit.

De nouveaux critères ont ainsi fait leur apparition : émergence des raies dans le bruit global pour

éviter la sensation de bruit de sirène, critères psychoacoustiques pour diminuer la gêne ressentie

à puissance acoustique égale...

C’est pourquoi la société valeo a engagé depuis quelques années une activité importante de

recherche et développement dans le domaine de l’aéroacoustique. L’objectif de ces travaux est

d’abaisser le rayonnement acoustique des GMV en respectant les contraintes suivantes : maintenir

ou améliorer les performances aérodynamiques, diminuer l’encombrement axial, garantir un coût

minimal.

Afin de minimiser les coûts de développement de ces hélices, le recours aux outils numériques

est de plus en plus fréquent. Ainsi, l’utilisation intensive du code de mécanique des fluides

tascflow a permis de diminuer sensiblement le nombre de maquettes nécessaires à la conception

de ces hélices. La fabrication de maquettes, puis l’évaluation de leurs performances aérodynamiques

et acoustiques, sont en effet longues et coûteuses. Cependant, la modélisation des phénomènes
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acoustiques n’est pas au même degré de développement, et l’acoustique numérique n’intervient

que depuis peu de temps dans la conception. Aucun logiciel adapté à nos besoins n’existant sur

le marché, valeo a souhaité développer ses propres outils dans ce domaine. Ce mémoire résume

ma contribution à ce travail et synthétise une grande partie des efforts effectués ces dernières

années chez valeo dans le domaine de la simulation acoustique des GMV.

Dans le cadre de la simulation aéroacoustique, il s’agit en premier lieu de mettre en place

des méthodes utilisables de façon industrielle. Ces méthodes doivent fournir de façon précise

les sources acoustiques liées à l’interaction entre l’écoulement d’air et le système de refroidis-

sement ; ces méthodes doivent également fournir le bruit rayonné. La simulation numérique de

l’écoulement aérodynamique (CFD) n’est donc pas suffisante, il faut aussi un module de simu-

lation aéroacoustique (CAA).

Une simulation directe de l’écoulement (DNS), ou une simulation des grandes échelles de la

turbulence (LES) associée à un code de propagation, donnent simultanément les deux résultats

(aérodynamique et acoustique). Mais ces deux techniques ne sont pas envisageables dans l’in-

dustrie, car les temps de calcul associés ne seraient pas raisonnables pour nos applications. L’uti-

lisation de l’analogie acoustique conjointement avec un celle d’un code de calcul aérodynamique

RANS est donc de rigueur. Un programme spécifique, développé en interne, et associé aux codes

CFD, prédit la composante discrète du spectre acoustique de ces GMV. Ce programme s’appelle

rsf, comme Rotor-Stator Fréquentiel ; il utilise soit des simulations non stationnaires (technique

directe), soit des simulations stationnaires associées à une fonction de transfert aérodynamique

(technique indirecte).

Malgré l’utilisation de l’analogie acoustique, qui simplifie beaucoup la partie CFD en nous

évitant de devoir faire une DNS, seul un calcul précis des sources peut fournir un résultat

acoustique correct. Il n’est pas possible d’utiliser de calcul potentiel pour déterminer l’écoulement

et les sources acoustiques résultantes, car le calcul potentiel ignore les effets visqueux, très

importants sur des profils réels. Les simulations numériques RANS sont donc l’unique choix

raisonnable. Nous utilisons des simulations RANS stationnaires et non stationnaires, avec un

modèle de turbulence à deux équations.

Une fois ces outils en place, il faut vérifier la fiabilité du résultat avant d’en tirer des conclu-

sions quant au rayonnement acoustique. Pour cela, les résultats obtenus avec différentes méthodes

sont comparés. La validation du code acoustique rsf est faite par des validations croisées avec

d’autres codes existants, parmis lesquels heliac. Pour étudier la sensibilité aux paramètres de

la simulation CFD, le code acoustique doit être opérationnel. Le mémoire est donc séparé en

deux parties naturelles : d’abord, la présentation de l’acoustique et de la méthode retenue, puis

la validation des techniques d’obtention des sources et calcul des sources à partir des résultats

de simulations numériques.
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Organisation du mémoire

Le premier chapitre, après une présentation du produit ainsi que des techniques numériques

déjà intégrées dans la châıne de conception chez valeo, présente une classification des mécanismes

de bruit et le choix des composantes que nous allons étudier. Ce chapitre introductif se termine

par une présentation des méthodes existantes pour calculer un bruit d’hélice.

Le mémoire est ensuite organisé en deux grandes parties. La première est une présentation

détaillée de la méthode permettant d’obtenir les résultats acoustiques à partir des données

d’entrée provenant de la CFD. Dans la deuxième partie, nous utilisons l’outil acoustique, d’abord

sur plusieurs simulations bidimensionnelles mettant en jeu le stator pour le calibrer sur des cas

simples, puis sur des cas plus réalistes de GMV.

La partie acoustique est séparée en trois grands chapitres. Le chapitre 2 expose la démarche

suivie par Lighthill pour formuler l’analogie acoustique à partir des équations de la mécanique

des gaz. L’utilisation des fonctions de Green permet de résoudre le problème qui prend une forme

intégrale ; la formulation finale, proposée par Ffowcs-Williams et Hawkings, tient compte de la

présence d’obstacles. Le chapitre 3 restreint l’étude à un dipôle tournant, puis aux cas concrets

du rotor et du stator, pour obtenir les formulations finales utilisées pour calculer le bruit. Le

chapitre 4 est entièrement dédié à la présentation du programme acoustique rsf, cœur de la

thèse, à sa validation et aux précautions à prendre pour son utilisation.

Les deux premiers chapitres de la deuxième partie correspondent à l’étude de l’interaction

rotor-stator. Le chapitre 5 introduit les simulations bidimensionnelles non stationaires qui ont

été réalisées pendant la thèse ; une étude paramétrique permet d’évaluer l’importance de tout

ce qui caractérise ces simulations. Les résultats sont présentés de façon systématique, d’abord

la partie aérodynamique, puis l’acoustique. Le chapitre 6 est consacré aux méthodes indirectes,

en particulier celles inspirées de Sears. Une nouvelle étude paramétrique permet de vérifier si

les tendances observées avec la méthode directe se retrouvent avec cette méthode. Une méthode

semi-directe est également présentée, où l’on fait défiler les sillages issus du rotor devant le stator

isolé. Le dernier chapitre commence par deux application de la technique directe, puis différentes

utilisations de la technique indirecte permettent de simuler le bruit du rotor lié à l’écoulement

modelé par la buse.



xxvi



Chapitre 1

Généralités

Ce chapitre introductif, séparé des trois parties du rapport, expose la démarche suivie dans la

thèse. L’objectif industriel est orienté vers une application précise, les systèmes de refroidissement

de voitures construits par valeo. Le premier paragraphe est une présentation du produit en

question. Les outils de simulations qui servent à concevoir ces systèmes sont présentés dans le

deuxième. Les trois paragraphes suivants posent la problématique, avec d’abord les mécanismes

de bruit, puis les méthodes envisageables pour calculer le rayonnement, et enfin les applications

prévues.

1.1 Module de refroidissement

1.1.1 Description du système de refroidissement du moteur

Un module de refroidissement est un empilement de différents échangeurs thermiques qui

assurent des transferts thermiques de quatre catégories. Le radiateur assure le refroidissement

du moteur de la voiture jusqu’à sa température de fonctionnement, conçue pour assurer une

efficacité maximale du moteur avec une usure mécanique minimale. Le condenseur est relié au

système de ventilation et de climatisation de l’habitacle. L’huile, qui assure la lubrification des

principales pièces mécaniques, est refroidie par un échangeur spécifique. Enfin, dans le cas où

le moteur est équipé d’un système de turbocompresseur (ce qui est le cas des moteurs diesel à

injection directe), l’air injecté dans le turbo est refroidi par un échangeur huile/eau. Un schéma

simplifié est présenté sur la figure 1.1.

Lorsque le véhicule avance à une vitesse suffisante, le plus souvent l’échange thermique créé

par l’écoulement naturel de l’air dans les échangeurs assure le refroidissement. En revanche,

lorsque le véhicule est à l’arrêt (embouteillage, circulation urbaine), il est nécessaire de créer
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artificiellement le flux d’air dans ces échangeurs : c’est le rôle du Groupe Moto-Ventilateur

(GMV). Le GMV est constitué d’une hélice, d’un moteur électrique qui assure la rotation de

chaque hélice, et de diverses pièces plastiques servant à canaliser l’écoulement et à relier l’hélice

aux échangeurs. L’hélice peut être située soit en amont de l’échangeur (système soufflant), soit

en aval (système aspirant), soit entre plusieurs couches d’échangeurs (“fan-between”) ; il existe

également des configurations à deux hélices (bi-GMV). L’ensemble constitué du GMV et des

échangeurs constitue le module de refroidissement du moteur ; un exemple de système aspirant

est montré sous la forme éclatée figure 1.2.

Le dimensionnement de l’hélice et celui du moteur dépendent essentiellement de la configu-

ration dans le véhicule et des échangeurs présents. En effet, le passage du flux d’air à travers les

échangeurs et la buse est associé à une perte de charge aérodynamique, qui doit être compensée

par le travail fourni par l’hélice. Le point de fonctionnement du système thermique est défini

par la résistance du circuit constitué de l’ensemble des échangeurs et de la buse d’une part,

et par la caractéristique débit-pression du GMV d’autre part. Chaque système thermique doit

avoir plusieurs points de fonctionnements, correspondant à différentes situations sur la route, et

associés à différentes vitesses de rotation Ω de l’hélice, figure 1.3.

Fig. 1.1 – Système thermique complet
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Fig. 1.2 – Groupe Moto-Ventilateur (GMV) aspirant, présenté sous forme éclatée

Fig. 1.3 – Trois points de fonctionnements d’un GMV correspondant à trois vitesses

de rotation Ω0, Ω1,Ω2 de l’hélice ; la résistance du circuit tient compte de la présence

des échangeurs, mais aussi de la buse, du stator, de la face avant, et du blocage

aérodynamique qui peut être induit par la proximité du moteur thermique en aval

de l’écoulement

1.1.2 Groupe moto-ventilateur

La présente étude est essentiellement basée sur le GMV de la figure 1.2, qui constitue le GMV

de référence : l’objectif principal étant de valider une méthode, il est préférable de concentrer

ses efforts sur un système particulier avant de changer trop de paramètres géométriques. L’outil

de prévision du bruit, une fois en place, peut être utilisé sur n’importe quelle configuration. Le

ventilateur est axial ; il est composé d’un bol, de 9 pales, et d’une virole tournante reliant les pales

entre elles. Le rôle de la virole est d’une part structurel et d’autre part aérodynamique, car elle

supprime le tourbillon marginal en bout de pale. Le moteur électrique d’entrâınement est contenu
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dans le bol. Un module électronique régule la vitesse de rotation, pour ajuster en temps réel la

température du moteur de la voiture, et ainsi réduire sa consommation. Le moteur est maintenu

par un support muni de bras. Pour redresser l’écoulement en aval de l’hélice, et ainsi améliorer

les performances aérodynamiques de l’ensemble [33, 88, 12], 19 aubes de stator ont remplacé les

traditionnels bras-support. Une buse fixe l’ensemble sur les échangeurs et limite les fuites. On

se place au point de fonctionnement optimal calculé : Ω = 2550 tr/min, Q = 2600 m3/h comme

dans [23].

La zone de l’hélice située près du bol est appelée le pied de la pale ; la zone située près de

la virole, tête de pale. La direction qui sépare le pied de la tête est l’envergure. L’arête de la

pale qui fend l’air lors de la rotation est le bord d’attaque, celle à l’opposé (d’où s’échappent

les sillages) est le bord de fuite. A un rayon (envergure) constant, la corde correspond à la zone

entre le bord d’attaque et le bord de fuite. Le côté de la corde qui subit la surpression est appelé

l’intrados, celui qui subit l’aspiration est l’extrados. La zone située entre l’intrados et l’extrados

définit l’épaisseur de la pale. Ces appellations sont utilisées dans tout le reste du mémoire.

1.2 Conception numérique des GMV chez VALEO

La conception d’un système thermique s’effectue en plusieurs étapes. Tout d’abord, le construc-

teur fournit un cahier des charges pour l’ensemble. Ceci définit directement l’empilement des

échangeurs, choisis dans une gamme standard. Ensuite, en fonction de la perte de charge associée

et de l’encombrement disponible, la taille de l’hélice et la gamme de moteur est choisie d’après

l’expérience, afin de minimiser le coût final. Il faut enfin choisir le nombre de pales de l’hélice

et d’aubes du stator, leurs positions relatives, la forme de la buse et tous les autres paramètres

géométriques.

Généralement, plusieurs configurations sont sélectionnées à ce niveau de la conception. Pour

choisir celle qui donne les meilleures performances en garantissant le plus bas coût, il faut tester

des prototypes réalisés pour l’occasion. Malheureusement, la réalisation de tels prototypes, et

leur passage dans toute la boucle de tests, prend trop de temps et coûte trop cher pour pouvoir

respecter le cahier des charges du constructeur ; il n’est donc pas possible de tester toutes les

configurations retenues. Une alternative consiste à comparer les performances aérauliques des

systèmes simulés numériquement.

Toutes les hélices récentes ont été conçues numériquement. Cet effort débouche sur une

gamme d’hélices très efficaces, légères, peu coûteuses, permettant l’usage de petits moteurs

moins chers ; elles sont de plus ultra-plates, elles respectent les contraintes d’encombrements

axiaux imposées par les clients.
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diamètre (mm) Ω (tr/min) c (mm) W0 (m/s) M Re

min 280 1500 12 1 0.003 104

moyen 380 2000 40 15 0.04 4.104

max 460 3000 70 100 0.2 4.105

Tab. 1.1 – Valeurs extrêmes des caractéristiques des GMV chez valeo : diamètre

du GMV, vitesse de rotation, corde d’une pale, vitesse caractéristique, nombres de

Reynolds et de Mach

1.2.1 Choix des techniques RANS

Pour choisir l’outil numérique le plus adapté à nos besoins de simulation aéraulique, dès 1996,

une analyse portant sur les caractéristiques des GMV a été menée [26]. Le tableau 1.1 contient

les extréma des nombres de Mach M et de Reynolds Re qui caractérisent les GMV valeo. Le

nombre de Mach est obtenu en divisant une vitesse W0 caractéristique de l’écoulement par la

célérité du son c0 = 340 m/s. La vitesse W0 est la vitesse relative autour des aubes, en bout

et en tête de pale ; elle est obtenue par composition de la vitesse de rotation et de la vitesse

débitante en sortie d’échangeur.

Le nombre de Reynolds Re = W0c/ν est calculé avec la corde de l’hélice c. Pour l’air aux

conditions normales de température et de pression (25◦C et 1013 hPa), la viscosité dynamique

vaut µ = 1.824 · 10−5 Pa.s et la densité vaut ρ = 1, 164 kg/m3, la viscosité dynamique vaut

donc ν = µ/ρ = 1.567 · 10−5 m2/s. On peut ainsi calculer les bornes du nombre de Reynolds

et du nombre de Mach présentés dans le tableau 1.1. Ces valeurs permettent de mieux choisir

comment résoudre l’écoulement, en fonction des outils existants.

Le nombre de Reynolds est compris entre 104 et 106, ce qui correspond soit à un régime

de transition (valeurs les plus faibles) soit à un régime turbulent. Les régimes de transition

sont assez difficilement calculables car les phénomènes observés (par exemple les décollements)

sont sensibles à de petites variations de la topologie ou des conditions de fonctionnement. Les

simulations ne prenant pas en compte le caractère visqueux des écoulements (calcul potentiel)

ne permettent pas de résoudre de façon satisfaisante la couche-limite ; or, à ces nombres de

Reynolds, les effets visqueux ont un effet sur l’écoulement moyen. Les résultats calculés avec

un code potentiel ne fourniront donc pas un résultat suffisamment précis pour comparer deux

configurations.

La simulation directe (Direct Numerical Simulation, DNS) résout complètement les équations

de Navier-Stokes présentées au chapitre suivant (y compris la turbulence). Cette technique est

très difficile à utiliser car elle nécessite des ordinateurs de très forte puissance. Il n’est pas

réaliste d’utiliser cette technique dans l’industrie pour l’instant comme l’ont montré Moin [86] et

Lohner [79]. Elle permettrait, en théorie, de calculer directement toutes les composantes spatio-

temporelles des champs aérodynamique et acoustique : l’utilisation de l’analogie acoustique
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serait dans ce cas superflue, sauf éventuellement pour propager le son en-dehors du domaine de

simulation.

Les méthodes de macro-simulations, également appelées Large Eddy Simulation (LES) en

anglais, résolvent complètement toutes les grosses structures tourbillonnaires, et utilisent une

méthode statistique pour déterminer les petits tourbillons. L’évolution rapide des capacités des

ordinateurs (vitesse de calcul, mémoire RAM utilisable) et celle des algorithmes de parallélisation

pourraient permettre l’utilisation prochaine de tels outils. D’ores et déjà, les logiciels de CFD

utilisés dans l’industrie proposent presque tous un module LES. De plus, les nombres de Reynolds

caractéristiques de nos applications sont plutôt faibles (105), les maillages nécessaires auront donc

moins de mailles près des parois (facteur proche de 10) que dans les applications aéronautiques

où, le plus souvent, on a Re > 106. Il est donc plus facilement envisageable d’utiliser la LES

dans l’automobile que dans l’aéronautique.

Cependant, pour l’instant la taille des maillages est limitée par la quantité de mémoire RAM

sur les ordinateurs (4 Go pour la meilleure machine de l’équipe), et l’utilisation de tels maillages

est limitée par la CPU disponible (2 processeurs de 1.7 GHz pour une configuration efficace avec

les machines de l’équipe). La LES n’est donc pas utilisable de façon systématique.

Finalement, le choix des techniques Navier-Stokes moyenné s’impose (Reynolds Averaged

Navier-Stokes, RANS). L’écoulement moyen est entièrement calculé, mais la turbulence est ob-

tenue par une méthode statistique. On résout les équations de Navier-Stokes moyennées, avec

un modèle de turbulence à deux équations de type k − ε ou k − ω. L’utilisation de maillages

structurés assure une convergence meilleure et un résultat plus précis ; ils sont réalisés avec les

mailleurs tascgrid ou icem (module hexa). Les codes de calcul utilisés sont tascflow de

aea-technology, et turb’flow de fluorem. Avec tascflow, la résolution est implicite, et la

formulation est incompressible, tandis que turb’flow utilise une formulation explicite compres-

sible. L’annexe E présente la technique RANS ainsi que les méthodes numériques. Le paragraphe

suivant présente des simulations réalisées au sein de l’équipe valeo.

1.2.2 Châıne de calcul

Différentes simulations aident à choisir les formes des pales, du bol, du jeu périphérique ou du

stator et ainsi de respecter le cahier des charges final. Ces simulations prennent en compte une

partie seulement du GMV ; la complexité des écoulements restitués évolue constamment [62].

Eventuellement, une simulation complète peut être réalisée ensuite ; cependant, celle-ci nécessite

beaucoup de temps à la fois en terme de maillage et de calcul proprement dit (CPU). La figure

1.4 présente deux exemples de résultats de simulation avec tascflow. Le premier correspond à

un calcul prenant en compte le rotor seul, qui fonctionnerait dans un cylindre de son diamètre

(sans le jeu périphérique). Le deuxième exemple représente les lignes de courant d’une simulation
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stationnaire, mettant en jeu le rotor et le stator en configuration 1 : 2, à une position angulaire

relative figée.

(a) (b)

Fig. 1.4 – Exemples de résultats de simulations RANS avec tascflow. (a) : Champ

de vitesse sur une tranche 2D correspondant au rayon moyen, calcul mettant en

jeu le rotor qui fonctionnerait dans une conduite de son diamètre. (b) : Lignes de

courant sur un calcul mettant en jeu le rotor et le stator qui fonctionneraient dans

une conduite de leur diamètre

Lorsque l’on veut étudier l’influence de paramètres de simulation (maillage, modèle de tur-

bulence...), des essais numériques sont pratiqués sur des cas bidimensionnels, c’est-à-dire en

configuration de grille d’aubes. Pour cela, on développe selon un plan le cylindre correspondant

à un rayon constant de l’hélice, comme sur la figure 1.5. Dans la pratique les maillages et même

la topologie sont systématiquement refaits, car le passage au 2D permet plus de souplesse dans

la génération de maillage. Les simulations du stator présentées dans ce mémoire sont effectuées

en grille d’aube.

Cette châıne de calcul permet de concevoir entièrement le GMV d’un point de vue de ses

performances aérauliques. L’objectif de la thèse est de la compléter par un outil qui prévoie le

rayonnement acoustique du GMV directement à partir des résultats des simulations aérauliques.
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Fig. 1.5 – Présentation d’un domaine de calcul 2D extrait d’un domaine 3D

1.3 Mécanismes de bruit

Le bruit du GMV est majoritairement d’origine aéroacoustique. Ses autres composantes

incluent le bruit rayonné par le moteur, qui peut avoir différentes origines, et les vibrations des

différentes composantes du GMV, dont parfois l’hélice elle-même. Le plus souvent, cependant,

c’est bien l’écoulement qui est responsable de la plus grande part du bruit comme le rappelle

Guédel [58]. L’étude est désormais restreinte à cette composante du bruit.

L’assemblage échangeur – buse – hélice – stator émet un bruit lorsqu’il est en fonctionnement.

On distingue deux composantes : des raies aux harmoniques de la fréquence de passage des pales,

et un bruit à large bande étalé sur tout le spectre (figure 1.6). Ces deux composantes sont toutes

deux d’origine aérodynamique, et contiennent environ la même énergie. Dans les deux cas, le

bruit est de nature dipolaire au sens de l’analogie acoustique (chapitre 2).

1.3.1 Origines du bruit à large bande

Le bruit à large bande est associé à des phénomènes aléatoires. Deux sources principales de

bruit à large bande sont identifiées : l’ingestion par le rotor et le stator de la turbulence présente

en aval des échangeurs, et la composante propre de bruit à large bande, associée principalement

au bruit de bord de fuite. Ces deux composantes font l’objet d’études en cours qui ne sont pas
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Fig. 1.6 – Spectre acoustique du système étudié, mesuré en chambre semi-

anéchöıque à une certaine distance de la source, spectre donné en dBA pour mieux

rendre compte de la nuisance associée

reportées dans ce mémoire. Une partie du présent effort, essentiellement axé sur le bruit de raies,

est cependant réutilisable si l’on désire inclure le bruit à large bande dans la simulation.

1.3.2 Origines du bruit de charge sur les rotors de GMV

Le bruit de charge sur le rotor se scinde en deux composantes. La première est liée à ce qui

se passe en amont de l’hélice et déforme l’écoulement avant que celui-ci ne balaie les pales : elle

s’appelle le bruit propre de l’hélice. Cette composante de bruit se scinde de nouveau en deux

sous-composantes : bruit de charges stationnaires et bruit de charges non stationnaires. Dans le

cas du bruit propre de l’hélice, la composante stationnaire est due à la moyenne azimutale de

l’écoulement amont (à chaque rayon).

La composante de charge non stationnaire est due aux variations azimutales de l’écoulement

(toujours à chaque rayon). Les inhomogénéités spatiales de l’écoulement sont dues à la géométrie

en amont du ventilateur. Une buse de section rectangulaire conduit l’écoulement jusqu’à la

section annulaire où le rotor travaille. La transition rectangulaire – annulaire crée des variations

azimutales dans l’écoulement. Les pales du rotor rencontrent donc au cours d’une rotation des

vitesses relatives de fluide différentes selon leur position angulaire. Ainsi, l’angle d’attaque sur

les pales est variable au cours du temps, et la charge fluctue. Chaque pale rencontre cependant

les mêmes conditions avec une périodicité d’un tour : l’écoulement “voit” des pales identiques

à la fréquence de rotation du rotor multipliée par le nombre de pales. Ce phénomène génère un

bruit de raies à la Fréquence de Passage des Pales FPP et ses Harmoniques FPPH ; les sources
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du bruit sont localisées sur les pales du rotor.

La deuxième composante est liée à la présence d’obstacles en aval de l’hélice, qui perturbent

l’écoulement dans l’hélice. En effet, la présence du stator dans un écoulement subsonique modifie

l’écoulement en amont du bord d’attaque des aubes. Si les pales du rotor traversent ces zones

perturbées, il se produit un bruit de raies aux harmoniques de la fréquence de passage des pales.

Cette deuxième composante s’appelle le bruit d’interactions potentielles. Elle est comparée au

bruit d’interactions de sillages par Gallus et al. dans [49] qui concluent que l’importance relative

de chaque contribution dépend de la distance rotor-stator, les interactions potentielles devenant

négligeables si la distance est suffisante.

Bien que le stator soit la cause du bruit dans le cas des interactions potentielles, les sources

acoustiques sont situées sur le rotor. Dans l’étude acoustique, ce bruit est traité avec le bruit du

rotor, tandis que dans l’étude aérodynamique, les sources associées sont traitées dans la partie

consacrée au stator. La sommation des composantes se fait de la même façon que lorsque l’on

somme les contributions d’éléments de pale compacts (somme d’interférences à chaque point

d’observation). Ce bruit est calculé avec une méthode analytique dans le cas d’un fénestron

d’hélicoptère dans [47].

1.3.3 Origine du bruit de charge sur les stators de GMV

Afin d’augmenter le rendement aérodynamique du ventilateur, l’écoulement en aval du ro-

tor est redressé par un étage d’aubes statoriques. Le stator est une source de bruit de raies

supplémentaire. En effet, les pales du rotor lâchent des sillages tournants qui balaient les aubes

du stator situées en aval. Ces sillages correspondent à des déficits de vitesse par rapport à

l’écoulement moyen. Cette distorsion du fluide crée des variations d’angle d’incidence au bord

d’attaque des aubes, donc des variations de force sur les aubes du stator. Le même processus se

répète à chaque passage de sillage donc à chaque passage de pale du rotor. La fréquence de ce

bruit est donc à nouveau à la Fréquence de Passage des Pales FPP et ses Harmoniques, FPPH.

Mais contrairement au bruit du rotor, les sources de bruit sont localisées sur les aubes du stator

et sont donc fixes dans le repère absolu.

Ce bruit est d’autant plus efficace que le sillage est prononcé. Ainsi, l’efficacité de cette source

de bruit est liée à la distance qui sépare le stator du rotor. Ce bruit se produit de même sur

toute surface balayée par les sillages tournants issus du rotor (par exemple, un bras-support).
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1.4 Méthodes de prévision du champ acoustique

Ce paragraphe dresse le bilan de l’existant en matière de simulation du bruit d’hélices ; la

présentation détaillée des concepts sous-jacents ainsi que celle de la technique qui a été choisie

font l’objet de toute la partie suivante. Dans un souci de clarté, seules les méthodes utilisables

pour calculer les principales composantes du bruit de raies d’un GMV sont présentées.

1.4.1 Nécessité de l’analogie acoustique

Les simulations numériques utilisées pour connâıtre l’écoulement dans le GMV ne sont pas

adaptées à la prédiction directe du champ de pression acoustique, même lorsqu’elles rendent

compte de phénomènes non stationnaires, et ceci pour plusieurs raisons que Lockard présente

dans [78]. Tout d’abord, les fluctuations de pression acoustique sont très petites en comparaison

de la pression moyenne. Soit pa la pression acoustique, le bruit rayonné par un GMV, de l’ordre

de 70 dB, correspond à une fluctuation RMS de pression d’environ 6.10−3 Pa d’après la définiton

suivante du bruit en décibels :

Lp = 10 log10

(
< p′2 >

p2
ref

)
avec pref = 2.10−6 Pa le seuil d’audibilité humain, et < p′2 > la fluctuation moyennée en temps

et en espace de la pression acoustique,au sens des moindres carrés (RMS). La pression ambiante

est d’environ 105 Pa : on ne peut pas espérer capter une fluctuation qui soit 108 fois plus petite

que la valeur moyenne avec un code RANS. Il faut donc recourir à une autre technique.

D’autres difficultés s’ajoutent à celle-ci. On veut calculer le bruit du GMV sur une plage de

fréquence d’environ [100 Hz – 10 kHz]. Cela correspond à des longueurs d’onde allant de 3.4

cm à 3.4 m. Pour résoudre la grande longueur d’onde, il faudra utiliser un maillage de grande

taille : pour propager correctement l’information le domaine de calcul doit mesurer au moins 10

longueurs d’ondes, il faut un volume de calcul d’environ 34 m de côté. Pour résoudre la petite il

faut utiliser un maillage serré ; pour avoir au moins 10 points par longueur d’onde la plus grosse

maille du domaine de calcul doit mesurer au maximum 3.4 mm. Le maillage sera donc grand

et serré, ce qui correspond à un grand nombre de mailles, de l’ordre de 1012 dans notre cas (en

3D).

Dans le domaine temporel, le même problème se pose : la longueur d’onde étudiée λ est

associée à une période caractéristique T = λ/c0 avec c0 la célérité du son ; les périodes associées

à la plage de fréquences d’intérêt s’étalent de 10 ms à 0.01 ms. Les pas de temps devront être

rapprochés pour résoudre les phénomènes rapidement variables ; pour avoir toujours au moins

20 pas de temps par période la plus courte il faut des pas de temps inférieurs à 0.510−6 s.
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Par ailleurs, il faut calculer longtemps pour capter les phénomènes lentement variables ; si l’on

considère qu’il faut au moins 5 périodes complètes pour résoudre correctement les fréquences

cela représente 50 ms. Il y aura donc beaucoup d’itérations temporelles, de l’ordre de 100 000

dans le cas étudié. Cette estimation est faite en considérant que le calcul fournit un résultat

correct dès la première itération, ce qui est généralement faux, une longue période de transition

précédant systématiquement toute convergence..

Le bruit ne peut pas être obtenu directement à partir de la simulation RANS. Il faut donc

utiliser une autre technique. Dans les années trente, Gutin [59] énonce une théorie de calcul

de la composante dipolaire du bruit de charge stationnaire. Lorsque Lighthill énonce l’analogie

acoustique en 1952 [77], un pas important est franchi dans la compréhension des phénomènes

liés au bruit de jet libre. Plus tard, à la fin des années soixante, Ffowcs-Williams et Hawkings

(FW-H) complètent les travaux de Lighthill : la présence d’obstacles dans l’écoulement est alors

prise en compte dans la théorie [44].

C’est sur cette base que s’appuient la majorité des codes de prévision de bruit d’hélices. Les

simulations RANS fournissent beaucoup d’indications sur le milieu de création et de propagation

du son, même s’il ne fournissent pas directement le son. Ces informations et l’“analogie acousti-

que” présentée au chapitre suivant peuvent servir à calculer indirectement le champ acoustique.

Différentes techniques sont possibles ; certaines reposent sur une formulation temporelle de FW-

H, d’autres sur une formulation fréquentielle. L’énoncé des deux formulations est effectué au

chapitre suivant.

1.4.2 Méthodes existantes dans le domaine temporel

Dans le domaine de la simulation, les principaux efforts sur le bruit des pales en rotation

ont été fournis pour le bruit des hélicoptères. Le bruit d’un rotor d’hélicoptère est impulsionnel,

c’est-à-dire que le signal temporel comporte des variations brutales mais régulières et nettement

séparées (trains d’ondes), tandis que le signal fréquentiel associé est très riche en pics (raies).

L’approche la plus naturelle pour ce bruit est donc une approche temporelle. De plus, la prise en

compte des termes de champ proche est difficile avec les méthodes fréquentielles, et le terme de

champ proche a parfois une certaine importance pour le bruit d’hélicoptère, puisque les passagers

sont en champ proche.

Les programmes sont basés sur la formulation de Lowson [80], ou sur celle de Ffowcs-Williams

et Hawkings [44] qui en est une extension prenant en compte les termes quadripolaires. Lorsqu’on

utilise une technique temporelle, il faut tenir compte du temps de propagation : un signal

acoustique émis au temps τe à une distance R de l’observateur est reçu par celui-ci au temps

t = τe + R/c0. Comme la source est mobile, R dépend de τe. Pour résoudre cette équation dite

“de temps retardé”, il existe deux techniques qui sont présentées dans les deux paragraphes
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suivants. Les formulations sont adaptées au bruit d’hélices comme dans Lowson [81]. Hanson

propose une méthode analogue pour le bruit de raies, ainsi que des formulations adaptées au

bruit à large bande [60].

1.4.2.1 Temps retardé avec FW-H

Il s’agit de la méthode classique. Pour un point d’écoute et un temps de réception donné,

il faut résoudre une équation de “temps retardé” par une méthode itérative, afin de trouver

pour chaque point-source la position et le temps d’émission associés. Le lieu retardé des points-

sources associés à un temps de réception fixé définit la pale acoustique, par opposition à la pale

géométrique, lieu des points de la pale à un instant quelconque donné. La méthode est détaillée

au paragraphe 3.1.3.

L’outil le plus utilisé aux Etats Unis, wopwop, a été développé par Brentner et al. de nasa

Langley [19]. De régulières mises à jour du programme ont été faites depuis la première version,

et le code permet désormais le calcul de la composante quadripolaire, par exemple. Certaines

applications utilisent des sources acoustiques issues de mesures, comme par exemple le travail

de Hanson [61].

D’autres programmes existent, qui reposent sur les mêmes principes. On peut citer certains

des plus populaires. En Italie, le cira a créé un code nommé hernop qui utilise indifféremment

la formulation 1 de Farassat [35], ou la formulation 1A présentée dans [40]. Ianniello et al.

présentent dans [69] une comparaison des deux méthodes ainsi qu’une validation avec wopwop.

Dans la formulation 1A, la dérivée temporelle est située à l’intérieur des intégrales de surface,

les erreurs numériques sont alors réduites. Les résultats de [69] montrent que la méthode uti-

lisant la formulation 1A est plus rapide, et que les deux donnent le même résultat. Le code

wopwop fournit des oscillations temporelles d’amplitudes moindres que hernop. Les auteurs

considèrent enfin que le plus gros souci de la méthode est lié aux interpolations.

En France, l’onera a développé des méthodes permettant de calculer le bruit d’épaisseur

et le bruit de charge sur les pales d’hélicoptère. Les activités de Lewy et Caplot sont résumées

dans [76] pour la période d’avant 1984.

Parallèlement, en 1993, les français Haertig et Gnemi [53], de l’Institut de Recherche Franco-

Allemand de Saint Louis, ont écrit puis validé un programme similaire, nommé rotac. A la

demande d’équipes de recherche du secteur industriel, l’ISL a écrit une version du code adaptée

aux ventilateurs ; il s’agit de heliac.

1.4.2.2 Temps avancé avec FW-H

Dans [104], qui porte également sur le bruit des hélicoptères, Siegert utilise une méthode

qui permet de rester dans le domaine temporel tout en évitant la résolution de l’équation du

temps retardé (soprano). La méthode, proposée par Lowson en 1991 pour le calcul du terme

monopolaire [82], est utilisée avec succès et prend tout son intérêt lors du calcul de la contribution
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quadripolaire. Plus tard, Casalino parle de méthode de temps avancé en référence à la façon dont

est résolu le problème [25].

Siegert remarque que la résolution du temps retardé devient problématique lorsque l’hélicoptère

avance et que le bout de pale travaille en régime supersonique : une même source ponctuelle peut

alors émettre à trois instants différents des signaux qui arrivent en même temps à l’observateur.

C’est-à-dire que l’équation du temps retardé (2.19) a alors trois solutions. Il y aura donc encore

plus d’opérations arithmétiques à effectuer dans l’algorithme.

Le principe de résolution proposé est de déterminer, pour chaque source et chaque instant

d’émission, le signal acoustique émis aux points d’observations et le temps de propagation associé.

Le signal acoustique reçu en chaque point d’écoute est reconstitué dans une phase ultérieure.

Il n’y a alors pas à déterminer le temps retardé. Par ailleurs, lorsqu’on connâıt les positions

angulaires où les sources ont la contribution la plus forte, il est possible d’affiner la résolution

spatio-temporelle à ces endroits, ce qui est intéressant dans le cas de bruit impulsionnel comme

celui d’un rotor d’hélicoptère. La méthode est présentée brièvement dans le paragraphe 3.1.4.

1.4.2.3 Méthode Kirchhoff

La méthode d’extrapolation de Kirchhoff est basée sur la propagation des ondes sonores.

Dans ce cas l’analogie acoustique n’est pas vraiment utilisée ; les ondes sonores sont simplement

convectées dans un domaine de calcul, sans que l’on ne s’intéresse à la nature des sources

(monopôle, dipôle ou quadripôle). L’inconvénient majeur de ces techniques est mis en évidence

par Brentner et Farassat dans deux articles récents ; le premier est une comparaison analytique

de la technique de Kirchhoff d’avec celle de Ffowcs-Williams et Hawkings [21], et le second est

l’application numérique, effectuée avec Lilley [20] (code rkir). La technique ne permet pas de

choisir librement la surface de contrôle sur laquelle on effectue le calcul des sources, contrairement

aux techniques inspirées des équations de Ffowcs-Williams et Hawkings.

La méthode de Kirchhoff est parfaitement équivalente à celle de Ffowcs-Williams et Hawkings

dans la mesure où elle est appliquée en-dehors du domaine des sources acoustiques. Les avantages

qui étaient mis en avant pour cette formulation ne sont plus valables depuis que l’on interprète

différemment les travaux de Ffowcs-Williams et Hawkings, comme nous le verrons au paragraphe

2.3.1.

1.4.3 Méthodes existantes dans le domaine fréquentiel

Lorsque l’hypothèse de champ lointain est valable, et lorsque l’information temporelle est

destinée à être transformée en spectre, le passage dans le domaine fréquentiel dès le début du

raisonnement simplifie sensiblement le travail et réduit les temps de calcul associés. Le principe

est d’écrire la pression acoustique dans le domaine fréquentiel ; la variable du temps d’émission
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devient muette et la résolution de l’équation de temps retardé n’est plus nécessaire. La structure

modale du bruit, ainsi que le lien entre les propriétés modales des sources et celles du bruit, sont

alors mises en évidence.

Une formulation du bruit rayonné par un rotor dans le domaine fréquentiel est donnée par

Goldstein [55]. Pour le stator, un raisonnement analogue est proposé par Roger [101]. Krishnappa

[73] calcule le bruit du rotor avec une méthode de temps retardé et des données sources issues

de mesures de sillages. Il utilise un modèle de Sears, présenté dans le paragraphe 6.1.1. Il calcule

aussi le bruit du stator ; pour cela il utilise une analogie de la formule du rotor de [81].

Chez valeo, dès 1997, un programme a permis le calcul du bruit rayonné par un rotor aux

pales acoustiquement compactes, les fluctuations d’efforts étant calculées analytiquement d’après

leurs seules composantes stationnaires en utilisant une formule empirique proposée par Lowson ;

la technique est présentée dans [93] et [23]. C’est sur cette base qu’a commencé l’implémentation

de rsf(Rotor-Stator Fréquentiel), de nombreuses fonctionnalités ayant été ajoutées depuis.

La présente contribution est la suite logique de ce travail, avec l’intégration de la simulation

numérique des écoulements utilisée lors de la conception, pour obtenir des sources et des résultats

acoustiques plus physiques et plus exacts. Avec l’utilisation de CFD RANS non stationnaire,

on peut calculer les variations périodiques de charge sur les pales du rotor, son bol et sa virole

(parties tournantes), et sur les aubes du stator, les bras support et la buse (parties fixes).

Toutes les étapes du calcul analytique sont résumées dans les chapitres suivants.

1.5 Applications

L’objectif final de la présente étude est de pouvoir simuler entièrement un GMV, et d’en

déduire ainsi numériquement le bruit rayonné (directivité et puissance ; bruit de raies et bruit à

large bande). L’avantage est de supprimer beaucoup d’étapes de prototypage et de tests, qui sont

longs et coûteux. Cet effort est pour le moment difficile à réaliser du fait de la complexité de la

résolution de l’écoulement et de la détermination des sources acoustiques. Cependant, certains

exemples complets ont pu être traités, par exemple par Algermissen et al. [3], ou en interne chez

valeo (dernier chapitre).
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Première partie

Construction de l’outil de simulation

aéroacoustique





Chapitre 2

Bruit d’origine aérodynamique

Dans ce mémoire, différentes techniques sont présentées, qui relient des résultats de simula-

tions CFD à un rayonnement acoustique en utilisant l’analogie acoustique. Le but de ce chapitre

et du suivant est de présenter les outils mathématiques qui ont été utilisés pour fabriquer le code

rsf.

A l’origine, on parlait d’acoustique pour décrire de petites ondes de pression détectables par

l’oüıe humaine : le son. On regroupe maintenant sous le nom d’acoustique toutes les ondes de

pression qui se propagent, qu’elles soient dans le domaine de fréquence audible ou non. L’objectif

est ici d’étudier des ondes de pression de très faible amplitude qui se propagent dans l’air ; il

s’agit d’un cas particulier de la mécanique des fluides.

Ce chapitre présente l’analogie acoustique, proposée par Lighthill en 1952 [77], utilisée pour

résoudre les équations non linéarisées de la mécanique des fluides, moyennant un certain nombre

d’approximations. La formulation de Ffowcs-Williams et Hawkings [44] permet la prise en compte

des obstacles dans la formulation, elle est présentée dans le paragraphe suivant. Dans le cha-

pitre 3, son application à un système rotor-stator est présentée dans le cas où l’écoulement est

subsonique et le bruit de nature dipolaire.

Farassat et Brentner conseillent dans [39] la lecture préliminaire de l’ouvrage de Goldstein

[55]. Des précisions sur les fondements mathématiques sont également données par Farassat

dans [37] ; l’ouvrage [36] du même auteur résume toutes les principales formulations utilisant

des fonctions généralisées, tant en mécanique des fluides qu’en acoustique. Farassat et Brent-

ner considèrent que la compréhension des mathématiques est aussi importante que celle de la

physique qu’elles décrivent, ce qui justifie le choix de présenter entièrement la démarche.
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2.1 Analogie acoustique de Lighthill

2.1.1 Dérivation de l’équation d’ondes

En notation indicielle, l’équation de masse s’écrit :

∂ρ

∂τ
+

∂ρvj

∂yj
= 0 (2.1)

avec ρ la densité et v la vitesse de la particule. De même, en notation indicielle, l’équation de

quantité de mouvement s’écrit :

∂ρvi

∂τ
+

∂ρvivj

∂yj
= −∂Pij

∂yi
∀i (2.2)

avec P le tenseur des contraintes. Ces deux équations sont les équations de Navier-Stokes en

l’absence de source. En acoustique linéaire, on ajoute des termes sources à ces équations (termes

sources de masse et de quantité de mouvement). Ces termes permettent de décrire par exemple

le son d’un haut parleur. La démarche est alors de linéariser les équations de la mécanique des

gaz pour rendre le système soluble.

Par opposition, l’aéroacoustique est l’étude des composantes acoustiques qui ne sont pas liées

à la présence de sources de masse ou de quantité de mouvement. Lighthill a en effet démontré

qu’un écoulement peut créer un bruit, et que ce bruit n’est pas dû à des sources de cette nature

(voir plus loin). Cette fois, il ne faut pas linéariser les équations de la mécanique des gaz.

Par ailleurs, l’annexe A permet d’écrire les relations suivantes, valables en dehors des sources

acoustiques (écoulement isentropique) :

c2 = c2
0 = γRT (2.3)

p′ = c2
0 ρ′ (2.4)

où c est la célérité du son, c0 la célérité du son dans le milieu au repos, p′ la fluctuation de

pression et ρ′ la composante fluctuante de la densité.

Le système constitué des équations de conservation de masse et de quantité de mouvement

étant non-linéaire, il est difficile de le résoudre dans un cas général. Comme c’est la non-linéarité

qui est responsable du bruit, il est impossible de s’en affranchir. Un certain nombre d’hypothèses

supplémentaires, suggérées par Lighthill, sont donc introduites. La présence de surfaces solides

sera prise en compte après la présentation de la formulation originelle de Lighthill [77] ;.

On définit le tenseur des contraintes visqueuses τ par τij = pδij − Pij . Pour calculer τ , il

faut utiliser le caractère Newtonien de l’air. Dans le cas d’un gaz de Stokes (donc en particulier
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pour un gaz parfait) à l’équilibre thermodynamique, la relation générale des fluides newtonniens

s’écrit :

τij = µ

(
∂vi

∂yj
+

∂vj

∂yi
− 2

3
δij

∂vk

∂yk

)
(2.5)

On peut réécrire (2.2) en remarquant que ∂(pδij)/∂yi = ∂p/∂yi · δij = ∂p/∂yi ∀i :

∂ρvi

∂τ
+

∂ρvivj

∂yj
=

∂τij

∂yi
− ∂p

∂yi
∀i

On regroupe à droite les dérivées spatiales, en laissant la dérivée temporelle à gauche ; puis

on ajoute le terme c2
0 ∂ρ/∂yi de chaque côté, avec c0 une constante pour l’instant quelconque.

Cela donne :

∂ρvi

∂τ
+ c2

0

∂ρ

∂yi
=

∂

∂yj

(−ρvivj + τij + δij(c2
0 ρ − p)

) ∀i (2.6)

Les parties moyennes peuvent être retirées des dérivées ; elles sont indicées par zéro (p0, ρ0),

les parties fluctuantes sont notées avec un prime (p′, ρ′). On définit alors un nouveau tenseur T

comme suit :

Tij = ρvivj + δij

(
p′ − c2

0 ρ′
)− τij (2.7)

T est appelé le tenseur de Lighthill. La dernière étape consiste à effectuer l’opération sui-

vante :

∂

∂τ
(2.1) − ∂

∂yi
(2.6)

La formulation initialement proposée par Lighthill en 1952 s’écrit finalement :

∂2ρ′

∂τ2
− c2

0
∂2ρ′

∂y2
i

=
∂2Tij

∂yi∂yj
(2.8)

Si l’on admet que les équations de la mécanique des fluides peuvent être dérivées, ce qui

suppose par exemple qu’il n’y ait pas de chocs, cette formulation est un simple réarrangement

des équations de la mécanique des gaz en l’absence de source. C’est une équation d’onde, qui

gouverne le champ acoustique ρ′ produit par les variations du tenseur de Lighthill. Dans l’annexe

A, on démontre que pour simplifier l’écriture du tenseur de Lighthill il faut choisir pour c0 la

célérité des ondes sonores, équations (2.4) et (2.3). C’est désormais le choix qui est fait. Mais

cela ne suffit pas à résoudre l’équation de propagation.
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2.1.2 Fermeture du problème aéroacoustique

La réécriture des équations de la mécanique des fluides sous la forme (2.8) ne permet pas de

résoudre le champ acoustique directement, car Tij est aussi fonction de ρ′. Cependant, lorsque

Tij est nul, (2.8) devient exactement l’équation de propagation des ondes acoustiques en milieu

au repos (acoustique linéaire). L’idée de Lighthill est de séparer physiquement l’espace en deux.

La partie de l’espace dans lequel Tij est nul est appelée espace de propagation. Dans la deuxième

partie de l’espace, Tij est non nul : on parle de l’espace des sources. Les sources sont situées dans

l’écoulement d’après l’écriture de T. Dans l’espace de propagation, l’équation (2.4) permet de

réécrire (2.8) sous la forme d’une équation d’onde de pression.

Dans l’espace de propagation l’équation d’onde est homogène, sa résolution est donc réalisable.

Dans l’espace des sources, ρ′ intervient dans le terme Tij , il y a donc couplage et il n’est pas

possible de résoudre directement le champ acoustique. L’intérêt de la formulation de Lighthill est

de ne présenter qu’une équation d’onde pour les deux milieux ; l’aéroacoustique peut désormais

être définie comme l’étude d’écoulements où la plus importante source de bruit est le tenseur

T : on parle donc de “sources acoustiques” pour T. Lighthill nomme la démarche “analogie

acoustique”.

Lighthill a ensuite ajouté un certain nombre d’hypothèses qui permettent de calculer les

sources : il compare les ordres de grandeurs des différents termes du tenseur T. La démarche

est détaillée par Goldstein dans [55] ; seuls les grands principes sont présentés ici.

Les ventilateurs travaillent à des nombres de Reynolds élevés (Re ≈ 105), comme cela a été

précisé dans le paragraphe 1.2.1. Les effets visqueux τij sont donc négligeables devant les effets

inertiels ρvivj , ceci au moins en-dehors des couches limites.

Les vitesses vi et vj étant les vitesses particulaires, elles sont implicitement dépendantes

de la variable acoustique ρ′. Utilisons la propriété de faible nombre de Mach ; l’écoulement est

incompressible : (ρ− ρ0)/ρ � 1, donc ρ ≈ ρ0. De plus, les fluctuations de vitesse liées aux ondes

acoustiques sont négligeables devant les fluctuations de vitesse liées à l’écoulement turbulent ;

soit u la vitesse particulaire du fluide débarrassée de la composante acoustique, cette hypothèse

s’écrit (v − u)/v � 1, et par conséquent v ≈ u. Finalement le tenseur de Lighthill se réduit à

l’expression suivante :

Tij = ρ0uiuj (2.9)

L’équation (2.8) est désormais soluble puisque le teme source T ne fait plus intervenir la

variable acoustique ρ′. Il faut maintenant résoudre une équation d’ondes, certes non homogène,

mais linéaire en ρ′. Cela justifie toutes les simplifications qui précèdent.

D’autres formulations existent, adaptées à des problèmes spécifiques. La démarche est tou-

jours inspirée de celle de Lighthill : on sépare le milieu en deux parties, une sans sources (milieu
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de propagation), et une avec (milieu source). L’analogie acoustique est la réécriture du problème

acoustique sous une forme proche de (2.8), associée à cette interprétation. L’influence de la com-

pressibilité est étudiée par Ristorcelli [99]. Gloerfelt détaille l’ensemble des couplages possibles

dans un chapitre dédié aux méthodes intégrales [52]. Bailly présente des formulations adaptées

aux jets [9]. Les cours de Colonius [27] ou de Roger [101] sont plus généraux.

Pour écrire l’équation d’onde acoustique avec la variable de pression acoustique p′ au lieu

de ρ′, il faut pouvoir écrire l’égalité (2.4) qui est vraie en-dehors des sources. Dans le domaine

des sources, cette égalité reste vraie à condition que la composante fluctuante de la pression soit

essentiellement due à des phénomènes acoustiques : en effet, on a p′ = p′a + p′h avec p′a la partie

acoustique de p′ et p′h la partie hydrodynamique. La pression hydrodynamique correspond à ce

que l’on nomme le pseudo-son ; cette fluctuation de pression n’est pas de nature propagative.

2.2 Formulation intégrale

Les équations qui définissent l’évolution spatio-temporelle de la variable acoustique viennent

d’être données. Il s’agit maintenant de résoudre ces équations. Cela est possible par exemple

lorsque l’espace est libre (sans obstacle). Pour ce faire, il faut utiliser le formalisme des fonctions

de Green, et mettre sous forme intégrale l’équation d’onde non homogène.

2.2.1 Fonction généralisée de Green

La fonction généralisée de Dirac δ est définie comme égale à zéro presque partout, sauf en

zéro où elle tend vers l’infini, avec pour toute fonction régulière F la propriété suivante :

∞∫
−∞

F (τ)δ(τ)dτ = F (0)

Une fonction de Green G(x, t|y, τ) est une fonction généralisée qui s’interprète comme la

réponse, au point d’écoute x et au temps t, à un signal émis en y et au temps τ . Elle vérifie

l’équation d’onde non-homogène et les conditions de causalité suivantes :

∇2G − 1
c2
0

∂2G

∂τ2
= −δ(t − τ)δ(x − y)

G(x, t|y, τ) = 0 ∀t < τ (2.10)
∂G

∂t
(x, t|y, τ) = 0 ∀t < τ
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Les conditions aux limites satisfaites par les fonctions de Green sont a priori quelconques,

on peut les choisir librement. Elles peuvent en particulier correspondre à celles du problème

acoustique ; dans ce cas on parle de fonction de Green “adaptée” (tailorised Green function

en anglais). Lorsque la fonction de Green choisie ne respecte pas les conditions aux limites du

problème acoustique, on choisit généralement des conditions aux limites évanescentes sur les

bords du domaine d’intégration.

Comme le choix des conditions aux limites vérifiées par la fonction de Green est libre, on peut

en particulier imposer la nullité asymptotique de la fonction à l’infini (condition de rayonnement

de Sommerfeld) : c’est la fonction de Green en espace libre, choix qui a été fait pour la présente

étude, paragraphe suivant. La fonction G0 s’écrit :

G0 = G0(y, τ |x, t) =
1

4πR
δ

(
τ − t +

R

c0

)
(2.11)

avec R = |y − x|

2.2.2 Résolution du problème acoustique

Soit une équation d’onde avec q distribution quelconque de sources acoustiques :

1
c2
0

∂2ρ′

∂τ2
− ∂2ρ′

∂y2
i

= q(y, τ)

La technique consiste à intégrer cette égalité en multipliant par les fonctions de Green. Soit

f une fonction généralisée qui décrit la surface S frontière du domaine volumique V, f = 0 sur

la surface, et f > 0 à l’intérieur. Si n désigne le vecteur normal entrant dans la surface S, on a

n = −∇f/|∇f |, et :

ρ′(x, t) =

∞∫
−∞

∫
V

q(y, τ)G(x, t|y, τ)dVydτ −
∞∫

−∞

∫
S

[
ρ′

∂G

∂yi
− G

∂ρ′

∂yi

]
nidSydτ (2.12)

Le signe de la deuxième intégrale change si n est rentrant ;la convention choisie est celle de

Lighthill [52].

Le choix de la fonction de Green est libre d’un point de vue mathématique, comme cela est

expliqué dans plusieurs cours d’aéroacoustique. Par exemple, Goldstein, dans son ouvrage [55]

paragraphes 3.2 et 3.3, justifie l’utilisation de la fonction de Green en espace libre pour résoudre

des problèmes avec des obstacles. Récemment Farassat a utilisé une fonction de Green en espace

libre pour résoudre un problème de bruit de bord de fuite [38]. Mais dans le cas général, il faut

résoudre les termes sources avec beaucoup de précision pour limiter les erreurs, ce qui rend la

résolution plus ou moins facile. Selon le choix, trois cas se présentent :
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- Si l’on choisit la fonction de Green en espace libre, l’intégrale volumique correspond
au champ primaire rayonné par la distribution de sources, celui qui serait obtenu en
l’absence de surfaces. L’intégrale surfacique correspond aux diffractions et réflexions de
ce champ. Les surfaces sont interprétables comme des sources secondaires modifiant
le champ acoustique primaire. Si ces surfaces sont non-compactes, leurs contributions
au bruit peuvent interférer entre elles et créer de nouveaux quadrupoles. Pour calculer
correctement le bruit, il faut alors connâıtre assez précisément les efforts sur les surfaces,
et prévoir les quadrupoles formés par interférences.

- Avec une fonction de Green adaptée à la surface, cette surface est prise en compte
implicitement dans la réponse impulsionnelle : les intégrales de surface disparaissent, et
il ne subsiste que l’intégrale de volume.

- Dans les autres cas, rien n’a plus de sens physique, même si la résolution mathématique
doit donner le même résultat.

Comme seul le bruit de raies nous intéresse et qu’il est de nature dipolaire, les effets des

quadripôles sont négligés. La fonction de Green peut par conséquent être choisie librement, sans

risquer de créer des quadripôles parasites. Mais si l’on décide un jour de calculer des composantes

du bruit mettant en jeu des phénomènes de diffraction et de réfraction, comme le bruit de bord

de fuite, ce ne sera plus le cas. Or, trouver une fonction de Green adaptée à la surface réelle

n’est pas toujours possible. Heureusement, en première approche la géométrie peut être simplifiée

comme le suggère Golgstein au chapitre 3.6 de [55], par exemple en assimilant un profil à une

plaque plane. Les intégrales de surface se réduisent alors au minimum, et les quadrupoles formés

par interférences peuvent être négligés.

La fonction de Green en espace libre a une expression analytique simple ; elle est la plus

utilisée. Par exemple, Ffowcs-Williams et Hall, Howe et Blake [43, 67, 18] ont utilisé une fonction

de Green adaptée à une plaque semi-infinie ; Amiet [5, 4] a utilisé une plaque finie, ainsi que

Howe plus récemment [68].
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2.3 Présence d’obstacles mobiles dans un milieu au

repos

2.3.1 Formulation de Ffowcs-Williams et Hawkings

La prise en compte des obstacles dans la formulation acoustique est nécessaire à plus d’un

titre. Les obstacles sont responsables de réfractions et de diffractions du champ acoustique (fin

du paragraphe précédent) ; dans ce cas il peut y avoir une contribution quadripolaire. Ils peuvent

aussi être le siège de sources de type monopôle ou dipôle selon leur interaction avec le fluide

environnant.

Pour prendre en compte les surfaces, il faut les identifier à des sources, pour réduire le

problème à une équation de propagation plus des sources. Le raisonnement est donc le même que

celui de Lighthill, excepté que les conditions aux limites du problème changent. Cette démarche

a été présentée sous sa forme la plus universelle en 1969 par Ffowcs-Williams et Hawkings [44].

Le cas présenté est celui d’un milieu qui, bien que comprenant des obstacles mobiles, est au

repos relativement à l’observateur. On impose une condition de vitesse nulle aux parois (dans

le repère local de la paroi considérée). Il faut repartir des équations de départ : (2.1) et (2.2),

et les modifier pour prendre en compte les surfaces en présence. Soit VS le vecteur vitesse de la

surface S considérée et f(x, t) = 0 une équation décrivant la cinématique de la surface étudiée,

avec les définitions précédentes pour n et f et les mêmes notations que précédemment :

∂ρ

∂τ
+

∂ρvj

∂yj
= ρ0VSjδ(f)

∂f

∂xj

∂ρvi

∂τ
+

∂ρvivj

∂yj
+

∂Pij

∂yj
= Pijδ(f)

∂f

∂xj

On applique alors strictement le même raisonnement que celui qui a été présenté dans le

paragraphe consacré à Lighthill. Il faut donc faire les mêmes hypothèses que celles qui ont

permis d’établir la relation (2.8). On obtient une équation d’onde ; avec la même définition (2.7)

pour T, elle s’écrit :

∂2ρ′

∂τ2
− c2

0

∂2ρ′

∂y2
i

=
∂2Tij

∂yi∂yj
+

∂

∂yi

(
τijδ(f)

∂f

∂yj

)
+

∂

∂τ

(
ρ0VSjδ(f)

∂f

∂yi

)
(2.13)

Cette équation d’ondes présente désormais trois catégories de sources. Comme en champ libre

(Lighthill), l’équation fait intervenir la variable acoustique ρ′ aussi bien dans le terme propagatif

(membre de gauche) que dans les termes sources. On ne peut donc pas utiliser directement ce

résultat pour calculer le champ acoustique. Les trois catégories de sources de (2.13) ont des

natures différentes :
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- le premier terme, ∂2Tij

∂yi∂yj
, est une distribution volumique de sources de la même espèce

que celles qui existaient sans obstacles, c’est-à-dire des sources dont l’existence est due
uniquement à l’écoulement. T est nul dans le domaine de propagation, comme dans
l’hypothèse de Lighthill. Ces sources sont qualifiées de quadripolaire (dérivée seconde
de l’espace). L’analyse dimensionnelle montre que pour une source compacte en espace
libre, le son a une intensité proportionnelle à la puissance 8 de la vitesse. Ce terme est
négligeable pour les GMV.

- le deuxième terme, ∂
∂yi

(
τijδ(f) ∂f

∂yj

)
, est une distribution surfacique de sources dues à

l’interaction fluide-structure. On parle de sources dipolaires (dérivée première de l’es-
pace). En général, la composante aérodynamique de la fluctuation de force est très
largement supérieure à la composante due à la réaction du champ acoustique sur la
surface ; on néglige donc cette deuxième composante, ce qui rend l’équation utilisable
de façon explicite. Les phénomènes de diffraction ne sont pas pris en compte. De plus,
les efforts appliqués ont été restreints à ceux dus à la seule charge aérodynamique, cette
composante de bruit s’appellera le bruit de charge aérodynamique. Le signe de ce terme
dépend de la convention choisise pour définir les surfaces et la fonction f , comme le
souligne Gloerfelt dans [52]. L’analyse dimensionnelle montre que pour une source com-
pacte en espace libre, le son a une intensité proportionnelle à la puissance 6 de la vitesse.
C’est le terme largement prédominant dans le bruit des ventilateurs de refroidissement
du moteur.

- le troisième terme, ∂
∂τ

(
ρ0VSjδ(f) ∂f

∂yi

)
, est une distribution surfacique de sources dues à

la cinématique propre des obstacles mobiles. On parle de sources monopolaires (dérivée
première du temps). On l’appelle bruit d’épaisseur, car il est exactement lié au volume
de fluide déplacé lors du mouvement du corps, et est donc proportionnel à la taille de ce
corps. L’analyse dimensionnelle montre que pour une source compacte en espace libre,
le son a une intensité proportionnelle à la puissance 4 de la vitesse des sources. Son
importance est négligeable sur les GMV.

FW-H est une généralisation des résultats de Curle [31] ou Lowson [80] dans la mesure où

il est possible d’utiliser le même type de formulation avec une surface quelconque perméable,

alors que les travaux de ces deux auteurs obligent à choisir les surfaces physiques du problème.

Comme dans le cas présent on choisit justement d’utiliser les surfaces physiques (pales) comme

surfaces d’intégration il n’y a pas de différence avec la formulation de Lowson.

Une formulation avec des surfaces quelconques a été présentée par Ffowcs-Williams lui-même

[29]. Di Francescantonio [48] et Brentner et Farassat [21] ont testé numériquement cette tech-

nique, avec succès. Les avantages sont multiples. D’abord, elle permet d’assimiler les méthodes

de Kirchhoff à des cas particuliers de la formulation FW-H, comme le souligne Farassat dans [38].

Les auteurs de [44] avaient d’ailleurs présenté leur résultat comme une extension de la théorie

de Kirchhoff. Ensuite, cela donne libre cours à une multitude de formulations selon la surface

de contrôle choisie et ses propriétés. Farassat [38] propose plusieurs formulations (numérotées :
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1A, 1B, 2, 3, 4. . .). La formulation 3 présentée en détails dans [38], qui a été codée par Dunn

sous le nom de code ASSPIN [34], prend en compte les effets de diffraction du bord d’attaque

et du bord de fuite par exemple : c’est une formulation complète. La surface de contrôle n’est

pas obligatoirement la surface physique (i.e. la pale). L’équivalent existe pour le cas superso-

nique (formulation 4) qui incite l’auteur à se concentrer désormais sur l’aspect mathématique

du problème acoustique (comme l’avaient fait Ffowcs-Williams et Hawkings).

Dans notre cas d’hélice tournant à un régime largement subsonique et où seul le terme

dipolaire est significatif, c’est la formulation 1A qui s’impose selon Farassat [38] : la surface

d’intégration égale l’ensemble des surfaces solides. Un changement de formulation ne se justifie-

rait que si valeodécidait de fabriquer des GMV tournant à des vitesses largement plus élevées

qu’actuellement, ce qui n’est pour l’instant pas envisageable avec des pales fines en plastique.

2.3.2 Résolution avec les fonctions de Green

Trois termes sources de natures différentes ont été mis en évidence. L’intégration de (2.13)

donne accès à une expression directe de la variable acoustique. Le calcul n’est que résumé dans ce

mémoire ; les développements mathématiques avec ces fonctions généralisées sont sophistiqués,

Farassat et Brentner conseillent dans [39] de se reporter à l’ouvrage de Goldstein [55], chapitres

1 et 3, pour une démonstration complète. Le principe a été exposé au paragraphe 2.2 ; on utilise

l’équation (2.12). Le résultat s’écrit sous la forme suivante :

c2
0 ρ′ =

∞∫
−∞

∫
V(τ)

∂2G

∂yi∂yj
Tijdydτ

+

∞∫
−∞

∫
S(τ)

∂G

∂yi
fidS(y)dτ

+

∞∫
−∞

∫
S(τ)

ρ0Vn
∂G

∂τ
dS(y)dτ (2.14)

En théorie, on a ainsi accès aux fluctuations acoustiques puisque le formalisme de Lighthill

prévoit que l’on connait les sources. Le membre de droite de l’équation (2.14) a trois termes de

natures distinctes. Les sources correspondantes sont ainsi caractérisées respectivement par les

trois termes Tij , fi, et ρ0Vn.

Rappelons que le choix de la fonction de Green est libre, dans la mesure où sa définition

(2.10) est respectée ; pour des raisons pratiques seule la fonction de Green en espace libre (2.11)

est utilisée. L’équation précédente doit être utilisée avec la définition de G0, et la propriété

suivante de cette fonction :
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∂G0

∂yi
= −∂G0

∂xi

ce qui permet de sortir les dérivations des intégrales, et on trouve l’expression suivante pour ρ′ :

c2
0 ρ′ =

∂2

∂xi∂xj

∞∫
−∞

∫
V(τ)

1
4πR

δ

(
t − τ − R

c0

)
Tijdydτ

− ∂

∂xi

∞∫
−∞

∫
S(τ)

1
4πR

δ

(
t − τ − R

c0

)
fidS(y)dτ (2.15)

+

∞∫
−∞

∫
S(τ)

ρ0Vn

4πR

∂

∂τ
δ

(
t − τ − R

c0

)
dS(y)dτ

Faisons l’hypothèse de solide rigide indéformable ; cela s’écrit V · n = VS · n. En raisonnant

dans le repère lié à la surface solide S, et en considérant que ce solide ne se déforme pas dans le

temps, on peut réécrire les équations en temps retardé dans le repère mobile lié à S. On définit

ζ = ζ(y, τ) le vecteur position de la source (y) exprimé dans des coordonnées liées au solide S ;

l’avantage est que dans ce repère, la surface S est stationnaire. Les domaines d’intégration V et

S ne dépendent alors plus du temps, et on peut intervertir les signes d’intégrales :

c2
0 ρ′ =

∂2

∂xi∂xj

∫
V

∞∫
−∞

1
4πR

Tijδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdζ

− ∂

∂xi

∫
S

∞∫
−∞

1
4πR

fiδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdS(ζ) (2.16)

+
∫
S

∞∫
−∞

ρ0Vn

4πR

∂

∂τ

(
δ

(
t − τ − R

c0

))
dτdS(ζ)

Dans cette équation, le terme monopolaire est difficilement calculable dans la mesure où il

utilise une dérivée généralisée. Goldstein [55] utilise les propriétés cinématiques du corps pour

réexprimer ce terme. Définissons V et a respectivement la vitesse et l’accélération d’un point de

la surface d’intégration, évaluées dans le repère mobile ζ :

V =
(

∂y(ζ, τ)
∂τ

)
τ=constante

a =
(

∂V(ζ, τ)
∂τ

)
τ=constante

Comme la surface S est fixe dans ce repère, pour tout point de cette surface on a nécessairement

VS = V. Soit Vi le volume intérieur à la surface, volume défini par f > 0, et Ve le volume
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extérieur à la surface, volume défini par f < 0. Il est possible de séparer le dernier membre de

(2.16) en deux termes ; ceci fait disparaitre le terme monopolaire :

c2
0 ρ′ =

∂2

∂xi∂xj

∫
V

∞∫
−∞

1
4πR

Tijδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdζ

− ∂

∂xi

∫
S

∞∫
−∞

1
4πR

fiδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdS(ζ)

− ∂

∂xi

∫
Ve

∞∫
−∞

1
4πR

ρ0aiδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdζ

+
∂2

∂xi∂xj

∫
Ve

∞∫
−∞

1
4πR

ρ0ViVjδ

(
t − τ − R

c0

)
dτdζ (2.17)

Le dernier terme est un quadripôle qui traduit le mouvement du volume d’intégration dans le

temps dans le repère lié à la surface d’intégration ; l’avant-dernier terme est un dipôle proportion-

nel à l’accélération de la surface dans le même repère. Farassat et Brentner [39] présentent une

formulation dans laquelle l’expression du terme quadripolaire est exprimée comme une somme de

plusieurs termes monopolaires, dipolaires et quadripolaires correspondant à de vrais quadripôles,

aux termes de bord de fuite, de choc, de sillage et de couche limite. L’avantage de séparer ainsi

les termes selon leur signification physique est que l’on peut concentrer l’étude sur ceux qui sont

prédominants.

Cette écriture est supérieure à celle qui précède car les termes à l’intérieur des intégrales

peuvent être calculés, contrairement à la dérivée du Dirac. C’est pour cette raison qu’elle est

généralement préférée. Elle se simplifie en enlevant les intégrales sur τ : toutes sont généralisées,

et l’égalité suivante tirée de Goldstein [55] (chapitre 1) est utilisable, avec g(τ) = τ − t + R
c0

et

τe la solution de g(τ) = 0 (unique en subsonique) :

∞∫
−∞

f(τ)δ (g(τ)) dτ =
f (τe)

|dg(τe)
dτe

|
=

f (τe)
1 − MR

R

=
f (τe)

1 − Mr
=

f (τe)
∆

pour ∆ �= 0

avec : ∆ = 1 − Mr = 1 − MR
R

On obtient l’équation de Ffowcs-Williams et Hawkings, mise en évidence en 1969 [44] :
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4πc2
0 ρ′ =

∂2

∂xi∂xj

∫
Ve

[
Tij

R|∆|
]

τ=τe

dζ

− ∂

∂xi

∫
S

[
fi

R|∆|
]

τ=τe

dS(ζ)

− ∂

∂xi

∫
Vi

[
ρ0ai

R|∆|
]

τ=τe

dζ

+
∂2

∂xi∂xj

∫
Vi

[
ρ0ViVj

R|∆|
]

τ=τe

dζ (2.18)

et où les crochets signalent que l’expression est à évaluer au temps retardé d’émission τ = τe,

avec τe le temps d’émission défini par la relation suivante pour un observateur fixe x et une

source mobile y(τ) :

g(τ) = g̃(t,x, τe,y) = τe − t +
1
c0

∣∣∣x − y(τe)
∣∣∣ = 0 (2.19)

L’équation obtenue est utilisable directement, et n’utilise pas d’écriture avec des fonctions

généralisées. Sortir la dérivée de l’intégrale a servi à évaluer l’intégrale sur τ . En subsonique

la solution à l’équation de temps retardé est unique. Par ailleurs, la singularité du dénominateur

∆ = |1 − MR/R| n’existe plus en subsonique (Mr < 1). Les trois domaines d’intégration Vi,

Ve, et S sont bien indépendants de la variable d’intégration τ le temps d’émission, puisqu’on

travaille dans un repère lié au solide, ζ. Cette équation a été dérivée par Ffowcs-Williams et

Hawkings en 1969 [44], sans utiliser l’hypothèse de solide rigide indéformable comme le souligne

Goldstein [55].

Dans le cas particulier où la surface S est fixe, on a a = 0, M = 0, V = 0 et ζ = y ; l’équation

(2.18) se réduit alors à l’équation de Curle [31] où ne subsistent que les deux premiers termes

de l’équation.

2.3.3 Rayonnement en champ lointain

2.3.3.1 Champ lointain acoustique

L’équation (2.18) est une réécriture exacte des équations de Navier-Stokes, elle décrit les

fluctuations locales de densité dans tout l’espace. Cependant nous sommes intéressés uniquement

par ce qui se passe à une certaine distance des sources : l’objectif est de construire un outil de

prévision du rayonnement acoustique d’un GMV à un endroit où un piéton pourrait se trouver,

c’est-à-dire une distance de l’ordre de quelques mètres du GMV.

Or les fluctuations acoustiques ne se propagent pas toutes avec la même atténuation en

fonction de la distance : dans l’équation (2.18), certains termes évoluent en 1/R et d’autres en
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1/R2 ; pour négliger les termes en 1/R2 il faut que le critère suivant soit respecté :

λ

2πR
� 1 (2.20)

On parle de champ lointain acoustique. Dans (2.20), λ désigne la longueur de l’onde acous-

tique, λ = c0/fac où fac est la fréquence associée, fac = mBf0 avec f0 la fréquence fondamentale

de rotation en Hertz et m l’ordre de l’harmonique de bruit. Soit Rc la distance critique d’obser-

vation, (2.20) se traduit par :

R � Rc =
c0

2πmBf0
(2.21)

Si l’on considère par exemple le cas de référence, un ventilateur de B = 9 pales tournant à

la vitesse angulaire de Ω = 2500 tr/min, on a f0 = 40 Hz, et on trouve donc pour l’harmonique

d’ordre m une distance critique Rc donnée par :

Rc(m = 1) = 0.144 m

Rc(m = 4) = 0.036 m

Un observateur situé à une distance supérieure ou égale à 1 m est donc en champ lointain

acoustique, et dans (2.18) ne restent que les termes de plus grand ordre en 1/R. Dans la pratique,

les mesures acoustiques sur les GMV sont effectuées à une distance de 1 m de l’axe de rotation,

dans une chambre anéchöıque où le GMV est placé à une hauteur de 1 m. Le champ rayonné sur

l’axe est faible, il n’est constitué que du mode symétrique ; c’est donc essentiellement par réfléxion

sur le sol qu’est créé le bruit, et la distance d’observation est supérieure à 2 m. L’observateur

est donc largement en champ lointain acoustique.

Pour appliquer ne conserver que les termes en 1/R dans l’équation (2.18), il faut transformer

un peu les écritures. Goldstein par exemple donne le raisonnement complet au chapitre 3 de

[55]. Soit h et A des fonctions généralisées vérifiant :

h ≡
[

A(τ)
R|∆|

]
τ=τe

qui donne :
∂2h

∂xi∂xj
=
[

RiRj

c2
0 R3∆

∂

∂τ

1
∆

∂

∂τ

A

|∆|
]

τ=τe

+ O(R−2)

On réinverse alors les symboles de dérivation et d’intégration, mais cette fois-ci il n’y a

déjà plus d’intégration sur τ . En revanche, la dérivation d’une quantité évaluée sur un volume

d’intégration est délicate : il vaut mieux dériver par rapport au temps avant d’intégrer en espace

plutôt que d’intégrer sur l’espace des sources avant de dériver (au second ordre de plus) sur

l’espace d’observation. Finalement, (2.18) devient :
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4πc2
0 ρ′(x, t) =

∫
V
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RiRj

c2
0 ∆R3
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∂τ
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∆

∂

∂τ

(
Tij

∆

))]
τ=τe

dζ

−
∫
S
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Ri

c0∆R2

∂

∂τ

(
fi

∆

)]
τ=τe

dSζ

−
∫
Ve

[
Ri

c0∆R2

∂

∂τ

(ρ0ai

∆

)]
τ=τe

dζ

+
∫
Ve

[
RiRj

c2
0 ∆R3

∂

∂τ

(
1
∆

∂

∂τ

(
ρ0V

e
i V e

j

∆

))]
τ=τe

dζ (2.22)

avec : 0 = τe − t +
1
c0

∣∣∣x − y(τe)
∣∣∣

et : ∆ = 1 − MR
R

Cette équation est directement utilisable, seule la connaissance des sources et de leur évolution

au cours du temps sont nécessaires pour l’utiliser. Les dérivées situées dans les intégrales sont

des dérivées par rapport au temps, qui ne dépendent pas du repère où on les évalue.

2.3.3.2 Champ lointain géométrique :

Lorsque la distance d’observation est grande devant la taille des sources, on parle cette fois

de champ lointain géométrique. Hormis les déphasages d’un point source à un autre, qui sont

conservés car leur influence peut être grande, on considère alors que la distance de propagation

jusqu’à l’observateur est la même pour tous les points sources. Un certain nombre de termes

s’éliminent des intégrales de (2.22). Le critère de validité de cette hypothèse s’énonce tout na-

turellement d’après la définition :

R � L

avec L une longueur caractéristique de l’étendue des sources (dans le cas étudié, le rayon du

ventilateur, qui sera noté R1), et R la distance moyenne d’observation. Le critère s’énonce par

conséquent R1/R0 � 1, où R0 est la distance entre le centre du rotor et l’observateur. Cette

hypothèse est utilisée au paragraphe 3.2.2.

2.3.4 Compacité

Pour utiliser (2.22) dans un calcul numérique, les intégrales spatiales doivent être discrétisées.

Le choix de la taille maximale L des éléments ainsi discrétisés correspond à la notion de sources
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compactes. Si les variations de temps retardé d’un point de la source à un autre sont négligeables

devant la période caractéristique Tζ de la source considérée dans le repère lié aux surfaces mobiles,

alors on peut utiliser directement l’intégrande dans (2.22). Cela s’écrit :

Tζ � L

c0∆

donc : L � c0∆
fS

(2.23)

avec fS la fréquence de la source. La plus haute fréquence de source étudiée se situe toujours

en-dessous de 3 kHz pour le bruit de raies. Le nombre de Mach étant inférieur à 0,2 on a ∆ ≈ 1.

Le critère de compacité devient :

L � 11 cm (2.24)

La discrétisation des pales n’a donc en principe pas besoin d’être très fine puisque l’épaisseur

est de l’ordre du millimètre, la corde ne dépasse jamais 6 cm et l’envergure 23 cm. L’étude

numérique montrera que ce critère doit être relativisé.

En effet, la compacité a été définie en considérant que le seul problème était la différence de

temps retardé. D’autres différences peuvent jouer un rôle significatif entre deux éléments de pale

proches : la source peut être trop différente d’un point à l’autre en intensité, en phase, ou en

orientation. Désormais les éléments de pale sont considérés comme compacts lorsqu’ils vérifient

deux critères. D’une part, les différences de temps retardé d’un endroit à un autre de l’élément

considéré doivent être négligeables. D’autre part, les variations d’intensité, de phase, d’orienta-

tion des sources fi doivent être suffisamment faibles pour que l’on puisse aussi les négliger. Les

critères numériques sont exposés dans le paragraphe 4.3. Lorsqu’une source est acoustiquement

compacte, la formule suivante est utilisée pour en calculer le rayonnement acoustique :

4π c2
0 ρ′(x, t) =

[
Ri Rj

c2
0 ∆ R

3
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∂τ
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∆
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∂τ
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∆

))]
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∂τ

(
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∆
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∆
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[
Ri Rjρ0

c2
0 ∆ R
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∂

∂τ

(
1
∆

∂

∂τ

(
V e

i V e
j

∆

))]
τ=τe

V (2.25)

Dans cette équation, les barres de moyenne correspondent à une moyenne spatiale sur l’espace

discrétisé considéré. Elles ne sont plus précisées dans la suite, ceci afin d’alléger les notations.

L’équation (2.25) est exactement identique à (2.22) à part les barres de moyenne. Désormais
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toutes les sources dont il sera question seront acoustiquement compactes : seule la formule

(2.25) sera utilisée, sans toutefois préciser chaque fois les barres de moyenne, afin d’alléger un

peu la présentation.
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Chapitre 3

Bruit de raies d’un GMV

Dans ce chapitre, le cadre de travail du chapitre précédent est progressivement restreint afin

de déterminer les équations utiles au calcul du bruit de raies du Groupe Moto-Ventilateur de

refroidissement. La modélisation repose entièrement sur une formulation dipolaire ; le premier

paragraphe présente la formule de Lowson dans le domaine fréquentiel. Les deux suivants sont

spécifiques au bruit du rotor et du stator.

3.1 Dipôle tournant

3.1.1 Termes monopolaires et quadripolaires

L’expérience interne chez valeo permet d’affirmer que le bruit est de nature dipolaire.

Cette certitude repose sur une banque de données de mesures. La figure 3.1 présente, pour trois

hélices différentes, le bruit total rayonné en fonction de la vitesse de rotation. Les mesures ont

été effectuées en chambre réverbérante à Auburn Hills (300 m3, bruit de fond 50 dBA, fréquence

de coupure à 500 Hz) avec un instrument B&K référence 7507 (dédié à la mesure de puissance

acoustique). On constate que pour ces trois hélices la puissance rayonnée évolue avec la puissance

5.5 de la vitesse, ce qui est conforme avec l’analyse dimensionnelle présentée par Roger [101].

Des ouvrages de références, comme celui de Guédel édité par le CETIAT [58], confirment

que le bruit est de nature dipolaire pour les GMV, car les termes monopolaires et quadripolaires

ne sont en effet efficaces que pour des nombres de Mach dépassant 0.8. Une simulation a par

ailleurs été menée par Kaji [70] ; elle est documentée par Goldstein dans le chapitre 5 de [55].

Le résultat est comparé à des mesures. Le terme dipolaire est largement prédominant devant

le terme quadripolaire quand l’écoulement est largement subsonique, même pour des éléments

acoustiquement non compacts. Cela justifie l’approche de Lowson en 1965 [80], qui n’utilise que
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Fig. 3.1 – Puissance acoustique rayonnée en fonction de la vitesse de rotation de

l’hélice, pour trois hélices de référence ; mesures en chambre réverbérante à va-

leoAuburn Hills

le terme dipolaire pour calculer le bruit de raies d’une hélice.

L’ajout des quadripôles pourrait devenir nécessaire par exemple si la taille des hélices et

leur vitesse de rotation changent beaucoup et que le nombre de Mach approche la valeur 0.8.

Il faut alors choisir parmi de nombreuses formulations – certes équivalentes. Farassat présente

par exemple les formulations Q1A et Q2 dans [38], toutes deux implémentables directement,

la formulation Q2 étant valable en supersonique. Dans un premier temps on veut utiliser des

données d’entrée venant d’un code RANS, qu’il soit commercial comme ceux utilisés dans l’in-

dustrie (tascflow, fluent, star-cd...) ou universitaire (turb’flow). On peut donc calculer

les termes quadripolaires à partir des résultats de ces simulations ; mais l’utilisation de modèles

statistiques pour résoudre la turbulence affecte la précision des termes quadripolaires calculés,

et le bruit rayonné ne correspondra pas à la réalité. La prise en compte des quadripôles dans

la modélisation n’est pas nécessaire car leur contribution est minime ; elle est de plus superflue

puisque le calcul des sources associées n’est pas accessible. L’étude est désormais restreinte au

rayonnement dipolaire (bruit de charge). Dans l’équation (2.25), on ne conserve donc que le

deuxième terme.

3.1.2 Dipôle compact en champ lointain

En ne conservant que le terme dipolaire, et en omettant les barres de moyenne, l’équation

(2.25) devient :
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p(x, t) = − 1
4π

[
Ri

c0∆R2

∂

∂τ

(
fi

∆

)]
(3.1)

Les crochets signalent que l’expression est évaluée au temps retardé, déterminé par l’équation

(2.19). En développant le quotient, (3.1) devient :

p(x, t) = − 1
4π

[
Ri

c0(1 − Mr)2R2

(
∂fi

∂τ
+

fi

1 − Mr

∂Mr

∂τ

)]
(3.2)

La non stationnarité a ici deux origines. D’abord, celle propre de la source, qui correspond

au terme ∂fi/∂τ , qu’on appelle bruit de charges non stationnaires et qui constitue l’essentiel

du bruit de raies dipolaire. L’autre part de la non stationnarité est due au mouvement de la

source, ∂Mr/∂τ . Cela signifie entre autres qu’une force stationnaire peut produire du son (bruit

de charges stationnaires), ce qui rejoint l’idée avancée par Gutin [59]. Cette seconde source est

particulièrement efficace à grande vitesse, par exemple pour le rayonnement des rotors principaux

d’hélicoptères où le nombre de Mach est de l’ordre d’au moins 0.8, ce qui n’est pas le cas. Ce

point est vérifié numériquement dans le paragraphe 4.4.2.

Arrivé à ce stade, trois grands choix de méthodes sont possibles. On peut utiliser la formu-

lation précédente le plus directement possible, en résolvant l’équation de temps retardé avant

d’appliquer strictement la formule. La deuxième possibilité est d’utiliser la formulation en temps

avancé, qui affranchit des problèmes de temps retardé. La troisième possibilité est de passer

dans le domaine fréquentiel. Ces trois méthodes sont successivement présentées ; la première

est utilisée par heliacqui sert de validation du programme rsf ; la deuxième est utilisée dans

sopranoet est présentée à titre indicatif. La méthode fréquentielle est celle retenue, elle est

présentée en dernier.

3.1.3 Formulation temporelle en temps retardé

Cette formulation constitue la base de la programmation de heliac, qui sert à valider rsf.

C’est historiquement la plus ancienne des méthodes ; les méthodes numériques sont présentées

sur la base de ce qui est programmé dans heliac[53].

L’équation (3.2) fournit la pression acoustique au temps t à la position x en fonction de

plusieurs variables :
- R = y − x est le vecteur entre la source y et l’observateur x
- Mr = M ·R est le nombre de Mach relatif à la source
- f est la force appliquée au temps τ sur l’élément y
- ∂Mr/∂τ est la variation temporelle de Mr

- ∂fi/∂τ est la variation temporelle de f
Les variables sont toutes exprimées à la position y et au temps d’émission τe, dit “temps

retardé”. Le temps retardé est calculé grâce à l’équation (2.19) qui est rappelée ci-dessous :
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g(τ == g̃(t,x, τe,y) = τe − t +
1
c0

∣∣∣x− y(τe)
∣∣∣ = 0

Pour chaque point d’observation fixe x, à chaque pas de temps t, il faut trouver pour chaque

source y le temps d’émission τe. Or la position y dépend du temps τe, puisque la source tourne.

heliacrésout cette équation par dichotomie, avec une précision dans le temps d’émission fixée

à 10−8 s. Le nombre de Mach, le vecteur R deviennent alors des données cinématiques pour les-

quelles une expression analytique existe ; ce n’est pas le cas de fi ni de ∂fi/∂τ . Une interpolation

des valeurs de la force, connues aux temps τk discrets, permet de trouver les valeurs au temps

d’émission τe : la méthode utilisée est une interpolation parabolique sur les trois plus proches pas

de temps discrets, appelée méthode de Aitken. Ensuite, pour appliquer la formule (3.2) et obte-

nir le bruit, il faut connâıtre les valeurs de la dérivée de la force aux temps discrets d’émission.

Les dérivées sont d’abord calculées aux temps discrets de réception, par une méthode présentée

par Hildebrand [64] : les trois plus proches voisins du temps discret considéré définissent un

polynome de degré deux (polynome lagrangien), sur lequel est effectuée la dérivation. Puis, une

interpolation permet de se replacer aux temps d’émission (même méthode, Aitken à trois points).

Le résultat est en quelque sorte lissé par cette succession d’interpolations et par la méthode

choisie pour la différenciation. Cela est bénéfique lorsque l’on s’intéresse au signal temporel ; mais

pas quand on s’intéresse au spectre. Ce point est rediscuté lors des comparaisons des méthodes,

au paragraphe 4.2.

3.1.4 Formulation temporelle en temps avancé

L’idée générale de la méthode dite de temps avancé est qu’on n’a pas besoin de l’information

de pression acoustique à un temps de réception donné, mais à de nombreux temps de réception.

Il n’est donc pas utile de fixer a priori ce temps de réception. La démarche est la suivante :
- fixer τe

- calculer y au temps d’émission τe, qui est connu)
- calculer le t associé au triplet (x, τe,y) en utilisant (2.19), avec un observateur x fixe
- calculer l’expression (3.2)
- itérer

Pour que la méthode soit efficace, il est nécessaire que l’observateur x soit fixe ; dans ce

cas,l’équation (2.19) n’est pas transcendante et il n’y a aucune interpolation à faire pour évaluer

(3.2), ce qui est un avantage par rapport à la formulation en temps retardé. On obtient les

valeurs du champ de pression acoustique pour plusieurs pas de temps qui ne sont a priori pas

uniformément répartis (puisque ceux-ci sont déterminés a posteriori), ce qui pose le problème du

choix d’un méthode numérique pour calculer le spectre lorsqu’on s’y intéresse. En contrepartie,

il est possible d’imposer plus de pas de temps d’émission τe aux positions angulaires de la pale

géométrique où l’on suppose qu’il va y avoir de plus fortes instationnarités. De nombreuses autres
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précisions sont fournies dans [104], qui présente aussi une comparaison plus complète de cette

technique avec celle de ROTAC, chapitre 3.

3.1.5 Formulation fréquentielle

Pour s’affranchir de la résolution de l’équation de temps retardé (2.19), une autre technique

consiste à passer dans le domaine fréquentiel. Cette technique a été présentée par exemple

par Lowson [80] en 1969 ; la méthode présentée ici est généralisée à des efforts quelconques.

Définissons tout d’abord la transformée de Fourier sur la pression acoustique p et sur la force f ,

ainsi que la transformée inverse :

p̃(x, ω) =
1
2π

∞∫
−∞

p(x, t)eiωtdt

f̃(x, ω) =
1
2π

∞∫
−∞

f(x, t)eiωtdt (3.3)

f(x, t) =
1
2π

∞∫
−∞

f̃(x, ω′)e−iω′tdω′ (3.4)

Cette définition s’utilise conjointement avec l’équation (3.1) :

p̃(x, ω) =
1
2π

∞∫
−∞

− 1
4π

[
Ri

c0∆R2

∂

∂τ

(
fi

∆

)]
τ=τe

eiωtdt

Le changement de variables t = τe fait disparâıtre les problèmes de temps retardé puisque

τe est alors une variable muette :

p̃(x, ω) =
1
2π

∞∫
−∞

− 1
4π

[
Ri

c0∆R2

∂

∂τ

(
fi

∆

)]
τ=τe

eiω(τe+R(τe)/c0) · ∆|τe · dτe

Une intégration par partie permet de sortir f de la dérivation partielle. Le changement de

variables τe → t donne finalement pour un dipôle compact :

p̃(x, ω) =
iω

8π2c0

∞∫
−∞

fR
R2

eiω(t+R/c0)dt (3.5)

3.1.6 Prise en compte de sources non compactes

Si la pale n’est pas acoustiquement compacte, il faut la diviser en éléments compacts, indicés

pt. Le rayonnement acoustique total est alors donné par la somme des contributions de ces
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éléments. A la fréquence ω, au point d’observation x :

P̃ (x, ω) =
nbpt∑
pt=1

p̃(pt,x, ω) (3.6)

Cette sommation en module et phase est une somme d’interférences entre les éléments com-

pacts. Elle est également valable dans le cas général de plusieurs sources quelconques ; par

exemple, pour sommer les contributions de plusieurs pales, ou pour sommer les contributions

du rotor et du stator.

3.2 Rayonnement acoustique d’un rotor

3.2.1 Orientation des efforts

(a) (b)

Fig. 3.2 – Schéma présentant les principales notations ; (a) : repère usuel ; (b) :

influence de d sur θ, R et R1

On définit les coordonnées de l’observateur, (R0, θ, ϕ), comme sur la figure 3.2. Soit R1 le

rayon auquel tourne la source considérée, et R = y−x le vecteur entre l’observateur et la source.

f est la force exercée par la surface sur le fluide environnant.

Le sens de l’écoulement définit celui de −ez ; soit (U, V,W ) les composantes du vecteur vitesse

de l’élément de pale considéré, exprimée dans le repère fixe (x, y, z), on a W < 0. Sur l’exemple

présenté sur la figure 3.3 et suivantes, la rotation se fait dans le sens horaire, il faut considérer

Ω < 0 dans les formules qui suivent. La force f se décompose en une composante radiale fr et une
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(a) Données cinématiques (b) Définition du dévers

Fig. 3.3 – (a) : Représentation de l’hélice sans virole (9 pales) et de son bol. Sur le

dessin, Ω < 0 et W < 0. (b) : Définition du dévers, représenté sur une des pales de

la même hélice que (a) : retard temporel entre une source acoustique quelconque B

et la référence A

composante non-radiale fnr, figure 3.4. On définit deux angles qui serviront dans le programme

acoustique rsf :
- γr = (fnr, f) caractérise les efforts radiaux (γr = 0 si fr = 0), son signe est donné par

celui de fr (équation (3.7)) ;
- γ = (fnr,−ez) caractérise les efforts non radiaux et correspond aussi à l’inclinaison

des pales par rapport au plan de rotation. Le signe de γ est déterminé par celui de fθ

(équation (3.7)).

On constate que sur l’exemple donné figure 3.4 que γ ∈ [0;π/2] et que γr ∈ [0;π/2]. Ces

observations sont à faire à chaque fois que l’on veut effectuer un calcul acoustique : le résultat

est en effet très dépendant de l’orientation des forces. On aura toujours intérêt à se ramener

au cas étudié ici, pour éviter de refaire le raisonnement à chaque fois. Pour cela, la procédure

suivante est utilisable :
1- définir ez dans le sens contraire à l’écoulement
2- selon le cas, en conséquence on peut avoir Ω > 0 ou Ω < 0 (dans le cas de référence,

Ω < 0)
3- si Ω < 0 par exemple, il est nécessaire pour que la machine fonctionne que le rotor de

l’ensemble rotor-stator vérifie fθ > 0, et le stator fθ < 0 (donc, respectivement, γ > 0
et γ < 0)

4- γr est défini positif si la pale pousse l’écoulement de façon centrifuge (fr > 0)

Ces définitions de γ et γr s’écrivent de la façon suivante :

f =

 fr = f sin γr

fθ = f cos γr sin γ

fz = f cos γr cos γ


{rθz}

(3.7)
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(a) vue de côté (b) vue de dessus

(c) vue générale 3D

Fig. 3.4 – Définition des efforts appliqués sur une pale de rotor, fr > 0, fθ > 0, et

fz > 0 (Ω < 0)

Ceci équivaut au système suivant :

γr = arcsin (nr)

γ = arctan
(nθ

nz

)
avec n vecteur unitaire normal à l’élément considéré et (nr, nθ, nz) ses coordonnées dans le repère

(er, eθ, ez).

Pour trouver l’expression de ce vecteur n en coordonnées polaires, il faut se placer sur

l’élément considéré dans le repère (er, eθ, ez) lié à la pale. Définissons Φ comme la position

angulaire de l’élément à un temps de référence, et par rapport à un axe de référence. Ces deux
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références peuvent être choisies librement ; choisissons par exemple Φ = 0 à t = 0 pour les

éléments sur l’axe ex, comme sur la figure 3.2. Ceci définit l’angle Φ :

tan Φ =
y

x

∣∣∣∣
(t=0)

(3.8)

Les angles γ et γr ne changent pas au cours du temps, on peut donc les calculer pour chaque

élément de pale au temps t = 0. Tout d’abord il faut exprimer le vecteur n au temps t = 0 :

(er, eθ, ez)|(t=0) =

 cos Φ sinΦ 0
− sin Φ cos Φ 0

0 0 1

 ·

 ex

ey

ez


{xyz}

(3.9)

Les définitions finales de Φ, γ et γr sont celles qui sont programmées dans rsf :

Φ = arctan
y

x

∣∣∣∣
(t=0)

γr = arcsin
(
nx cos Φ + ny sin Φ

)
(3.10)

γ = arctan
(−nx sin Φ + ny cos Φ

nz

)

3.2.2 Fonctions généralisées

Maintenant que les angles Φ, γ et γr sont connus, on peut exprimer les vecteurs R et f en

fonction de paramètres connus ; dans le repère absolu, cela donne :

f =

 fr cos(Ωt + Φ) − fθ sin(Ωt + Φ)
fr sin(Ωt + Φ) + fθ cos(Ωt + Φ)

fz


{xyz}

Les coordonnées de l’observateur par rapport à la source acoustique s’écrivent, elles :

R{xyz} =

 R0 sin θ cos ϕ − R1 cos(Ωt + Φ)
R0 sin θ sin ϕ − R1 sin(Ωt + Φ)

R0 cos θ


{xyz}

L’observateur est maintenant placé en champ lointain géométrique, ainsi qu’il a été défini

au paragraphe 2.3.3. La distance d’observation R est à comparer au diamètre de l’hélice, et

le critère s’énonce par conséquent R1/R0 � 1. Les développements limités sont écrits pour

R1/R0 au voisinage de zéro. On ne conserve que le premier ordre pour le module, et le deuxième

ordre pour la phase ; en effet les effets de différence de distances entre deux points-sources sont

négligeables en champ lointain, mais les différences de phase peuvent avoir une influence plus

forte.
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fR ≈ frR0 (sin θ cos(Ωt + Φ − ϕ) + o(1)) − fθR0 sin θ sin(Ωt + Φ − ϕ) + fzR0 cos θ

R2 = R2
0 − 2R0R1 sin θ cos(Ωt + Φ − ϕ) + R2

1

R−2 ≈ R−2
0 + o(1)

R = R0 − R1 sin θ cos(Ωt + Φ − ϕ) + o(R1/R0)

Remplaçons f par sa transformée de Fourier f̃ dans l’intégrande de (3.5), et l’on obtient :

fR
R2

e
iω
(
t+

R0
c0

)
= e

iω
R0
c0

f̃
R0

∞∫
−∞

e
i
(
(ω−ω′)t−ω

R1
c0

sin θ cos(Ωt+Φ−ϕ)
)

{
cos γr cos γ cos θ

− cos γr sin γ sin θ sin(Ωt + Φ − ϕ)

+ sin γr sin θ cos(Ωt + Φ − ϕ)
}

dω′

On reconnâıt les trois termes correspondant aux trois composantes de la force. Cette intégrande

se recopie alors dans (3.5), et l’on obtient le système suivant :

p̃(x, ω) =
iωe

iω
R0
c0

8π2c0R0Ω

∞∫
−∞

f̃(ω′) (3.11)

{(cos γr cos γ cos θ)I1 − (cos γr sin γ sin θ)I2 + (sin γr sin θ)I3} dω′ (3.12)

avec :

a =
ωR1 sin θ

c0
b =

ω′ − ω

Ω
τ = Ωt + Φ − ϕ

I1 =

∞∫
−∞

e−i(a cos τ+b(τ+ϕ−Φ))dτ

I2 =

∞∫
−∞

sin τe−i(a cos τ+b(τ+ϕ−Φ))dτ

I3 =

∞∫
−∞

cos τe−i(a cos τ+b(τ+ϕ−Φ))dτ

L’intégrale I1 se calcule en développant l’exponentielle e−ia cos τ en série de Bessel comme

indiqué dans [1] :
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e−i(a cos τ) =
+∞∑
n=0

(−i)nJn(a)e−inτ

I1 = e−ib(ϕ−Φ) ·
+∞∑
n=0

(−i)nJn(a)

∞∫
−∞

e−i(n+b)τdτ

I1 = 2πe−ib(ϕ−Φ) ·
+∞∑
n=0

(−i)nJn(a)δ(n + b)

Pour calculer les deux autres intégrales, il faut dériver l’exponentielle par rapport à τ ou à

a selon l’intégrale à calculer, ce qui donne :

I1 = 2πe−ib(ϕ−Φ) ·
+∞∑
n=0

(−i)nJn(a)δ(n + b)

I2 = 2πe−ib(ϕ−Φ) ·
+∞∑
n=0

(−i)n
n

a
Jn(a)δ(n + b)

I3 = 2πe−ib(ϕ−Φ) ·
+∞∑
n=0

(+i) · (−i)nJ ′
n(a)δ(n + b)

Comme δ(n + (ω′−ω)/Ω) = Ωδ(ω′ − (ω−nΩ)), en associant ces résultats à (3.11) on trouve

trois fois une intégrale de la forme suivante :

∞∫
−∞

f̃(ω′)ei (ω′−ω)
Ω

(ϕ−Φ) · δ
(

n +
(ω′ − ω)

Ω

)
dω′ = Ωf̃(ω − nΩ)e−in(ϕ−Φ)

Finalement, en remplaçant toutes nos notations intermédiaires par les notations habituelles,

l’équation (3.11) se réduit à la forme suivante, valable pour un dipôle compact en rotation :

p̃(x, ω) =
ωe

iω
R0
c0

4πc0R0

+∞∑
n=0

(−i)ne−in(ϕ−Φ)f̃(ω − nΩ){
i

(
cos γr cos γ cos θ − nc0 cos γr sin γ

ωR1

)
Jn

(
ωR1 sin θ

c0

)
− (sin γr sin θ)J ′

n

(
ωR1 sin θ

c0

)}
(3.13)

3.2.3 Efforts périodiques

L’équation précédente est valable pour n’importe quelle espèce d’efforts f . En particulier,

elle est valable pour les fluctuations turbulentes de force sur les pales, responsables de bruit à

large bande. Pour le bruit de raies, on décompose les efforts en série de Fourier puisque ceux-ci

sont périodiques. Soit λ l’indice qui décrit l’ordre des harmoniques de charge :
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f(t) =
+∞∑

λ=−∞
fλe−iλ(Ωt+Φ) (3.14)

f̃(ω) =
+∞∑

λ=−∞
fλδ(ω − λΩ) (3.15)

p̃(x, ω) =
ωe

iω
R0
c0

4πc0R0

+∞∑
n=0

+∞∑
λ=−∞

(−i)ne−in(ϕ−Φ)fλδ (ω − (λ + n)Ω){
i

(
cos γr cos γ cos θ − nc0 cos γr sin γ

ωR1

)
Jn

(
ωR1 sin θ

c0

)
− (sin γr sin θ)J ′

n

(
ωR1 sin θ

c0

)}
Posons maintenant N = λ + n et inversons les signes de sommations :

p̃(x, ω) =
ωe

iω
R0
c0

4πc0R0

+∞∑
λ=−∞

+∞∑
n=0

e−i(N−λ)(ϕ−Φ−π/2)fλ{
i

(
cos γr cos γ cos θ − (N − λ)c0 cos γr sin γ

ωR1

)
JN−λ

(
ωR1 sin θ

c0

)
− (sin γr sin θ)J ′

N−λ

(
ωR1 sin θ

c0

)}
On en conclut que le rayonnement acoustique est nul sauf si ω = NΩ. Définissons pN comme

fλ, par p̃(ω) =
∑+∞

n=0 pNδ(ω − NΩ), avec N l’indice qui décrit les ordres des harmoniques de

bruit. On pose M = ΩR1/c0 le nombre de Mach de la source, et l’équation précédente devient :

pN (x) =
NΩe

iω
R0
c0

4πc0R0

+∞∑
λ=−∞

e−i(N−λ)(ϕ−Φ−π/2)fλ{
i

(
cos γr cos γ cos θ − (N − λ) cos γr sin γ

MN

)
JN−λ (NM sin θ)

− (sin γr sin θ)J ′
N−λ (NM sin θ)

}
(3.16)

p̃(ω) =
+∞∑
N=0

pNδ(ω − NΩ) (3.17)

3.2.4 Fonction d’interférences entre les pales

Pour calculer le bruit total rayonné par le rotor, il faut sommer les contributions des différents

éléments d’une même pale, pour toutes les pales. Les pales pourraient être considérées séparément,
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on calculerait le rayonnement de chacun de leurs éléments compacts avec l’équation (3.16), puis

on sommerait les contributions (complexes) des éléments non-compacts de chaque pale, en utili-

sant (3.6). S’il y a n éléments compacts sur chacune des B pales, cela représente n×B utilisations

de l’équation (3.16), puis une sommation de n×B termes complexes, et ceci à chaque harmonique

de bruit N .

Pour économiser les opérations, il faut regrouper des termes. Les pales sont toutes identiques ;

par conséquent, elles vont expérimenter les mêmes fluctuations de charge aux mêmes endroits,

avec seulement un décalage temporel d’une pale à une autre. Choisissons une pale de référence

indicée j = 1, où l’indice j numérote les pales de 1 à B. La pale de référence est découpée en

éléments compacts. Pour chaque élément compact, on applique la formule (3.16). L’élément de

la pale j homologue à celui considéré sur la pale 1 a le même rayonnement acoustique, décalé

dans le temps d’une durée αj/Ω où αj est la position angulaire de la pale j par rapport à la pale

de référence j = 1. Notons p la pression acoustique rayonnée par l’élément compact de pale, et

P celle par le même élément et ses homologues sur les autres pales :

P (x, t) =
B∑

j=1

p
(
x, t +

αj

Ω

)
Dans l’espace de Fourier :

P̃ (x, ω) =
B∑

j=1

∞∫
−∞

p
(
x, t +

αj

Ω

)
eiωtdt

=
B∑

j=1

e−i
αj
Ω

ω

∞∫
−∞

p(x, t′)eiωt′dt′

=
B∑

j=1

e−iNαj p̃(x, ω)

PN (x) = pN (x)
B∑

j=1

e−iNαj

en utilisant le changement de variable t′ = t + αj/Ω. Cela s’écrit encore de la façon suivante,

avec ΠN indépendant de x :

PN (x) = pN (x)ΠN (3.18)

ΠN =
B∑

j=1

e−iNαj (3.19)

S’il y a n éléments compacts sur la pale et B pales, cela fait maintenant n utilisations de

l’équation (3.16), une unique utilisation de l’équation (3.19), puis une sommation de n termes
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complexes, et ceci à chaque harmonique de bruit N . L’économie est grande, car l’utilisation de

(3.16) requiert beaucoup d’opérations arithmétiques ; la vitesse d’exécution du programme est

accrue par un facteur proche de B.

3.2.5 Formulation pour un rotor symétrique

Si le rotor est symétrique, c’est-à-dire si les B pales sont réparties à d’égales distances

angulaires, l’écriture précédente se simplifie, comme dans l’article de Roger [100]. On a alors :

αj = j
2π
B

∀j ∈ N[1,B]

ΠN = B si N est multiple de B

= 0 sinon

Le rayonnement acoustique d’un rotor symétrique est nul sauf aux fréquences multiples de

la fréquence de passage des pales, et l’intensité est B fois celle d’un seul élément :

pmB(x) =
mB2Ωe

i
mBΩR0

c0

4πc0R0

+∞∑
λ=−∞

e−i(mB−λ)(ϕ−Φ−π/2) · fλ·{
eiπ/2 ·

(
cos γr cos γ cos θ − (mB − λ) cos γr sin γ

mBM

)
JmB−λ (mBM sin θ)

+ eiπ · (sin γr sin θ)J ′
mB−λ (mBM sin θ)

}
(3.20)

Une économie supplémentaire a été réalisée par rapport au cas général : dans le cas d’un

rotor symétrique, on sait grâce à la fonction d’interférence qu’il n’est pas nécessaire de chercher

le bruit aux harmoniques qui ne sont pas multiples du nombre de pales B. Cela correspond à

une vitesse d’exécution accrue d’un facteur égal à B par rapport à l’utilisation simple de la

fonction d’interférence, et donc d’un facteur B2 par rapport à une stratégie où l’on somme tous

les éléments de toutes les pales individuellement.
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3.3 Rayonnement acoustique d’un stator

3.3.1 Cas général

Le stator est aussi une source de nature dipolaire, le même raisonnement est utilisable. On

repart du rayonnement d’un dipôle compact quelconque, dans le domaine fréquentiel, équation

(3.5) :

p̃(x, ω) =
iω

8π2c0

∞∫
−∞

fR
R2

eiω(t+R/c0)dt

Comme dans la partie consacrée au bruit du rotor, on exprime f et R dans le repère absolu ;

cependant le stator est fixe et donc les sources aussi. Si l’on raisonne de nouveau dans le repère

absolu, avec une rotation dans le sens horaire du rotor (Ω < 0) comme sur la figure 3.5, cette

fois-ci le stator redresse l’écoulement, donc fθ < 0 et γ < 0, figure 3.6. La définition de f ne

change pas, mais le changement de repère se simplifie du fait que le stator est fixe ; (3.7) reste

identique et l’écriture de f et R devient :

f =

 fr = f sin γr

fθ = f cos γr sin γ

fz = f cos γr cos γ


{rθz}

=

 fr cos(Φ) − fθ sin(Φ)
fr sin(Φ) + fθ cos(Φ)

fz


{xyz}

R{xyz} =

 R0 sin θ cos ϕ − R1 cos(Φ)
R0 sin θ sinϕ − R1 sin(Φ)

R0 cos θ


{xyz}

Comme lors du calcul du bruit du rotor, on se place en champ lointain géométrique et on

néglige les termes de champ proche. Après passage dans l’espace de Fourier, l’intégrande de (3.5)

s’écrit :

fR
R2

e
iω
(
t+

R0
c0

)
=e

iω
R0
c0

f̃(ω)
R0

∞∫
−∞

e
i
(
(ω−ω′)t−ω

R1
c0

sin θ cos(Φ−ϕ)
)

{
sin γr sin θ cos(Φ − ϕ)

− cos γr sin γ sin θ sin(Φ − ϕ)

+ cos γr cos γ cos θ

}
dω′

En remarquant que
∫

eiωtdt = 2πδ(ω), (3.5) devient :
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(a) sens de rotation (b) efforts appliqués, vue de dessus

Fig. 3.5 – Représentation partielle du rotor (9 pales, avec bol et virole tournante)

et du stator (19 aubes). Le rotor est tronqué pour que l’on voie mieux le stator. Le

cas étudié est le même que sur la figure 3.3 (Ω < 0)

Fig. 3.6 – Définition des efforts appliqués sur une aube de stator : vue générale 3D

représentant une pale de rotor et quatre aubes de stator, même cas que la figure

3.3 ; sur le stator : fr > 0, fθ < 0, fz > 0 (Ω < 0)

p̃(x, ω) =
iωe

iω
R0
c0

4πc0

f

R0
· e−iω

R1
c0

sin θ cos(Φ−ϕ){
sin γr sin θ cos(Φ − ϕ)

− cos γr sin γ sin θ sin(Φ − ϕ)

+ cos γr cos γ cos θ

}
dω′ (3.21)
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3.3.2 Efforts périodiques et stator à aubes identiques

Soit M = ΩR1/c0. Le bruit de raies d’un système rotor-stator est à des fréquences ω = mBΩ

avec m entier naturel ; pour un élément d’aube compact :

pmB(x) =
imBΩe

imBΩ
R0
c0

4πR0c0
fmB · e−imBM sin θ cos(Φ−ϕ){

sin γr sin θ cos(Φ − ϕ)

− cos γr sin γ sin θ sin(Φ − ϕ)

+ cos γr cos γ cos θ

}
Il faut maintenant sommer les contributions des aubes du stator. La contribution de l’aube

numéro j est la même que celle de l’aube de référence, sauf que la position d’émission est décalée

d’un angle δΦ = αj et que le temps d’émission est décalé de δt = αj/Ω, lorsque αj correspond

au décalage angulaire entre l’aube d’indice j et une aube de référence. Ainsi :

p(j)(t) = p(1)
(
t +

αj

Ω

) ∣∣
Φj=Φ+αj

p(t) =
V −1∑
j=0

p(j)(t)

Dans le domaine fréquentiel ceci s’écrit :

pmB(j) = pmB(1)
∣∣
Φj=Φ+αje

iαjmB

pmB =
V −1∑
j=0

pmB(j)

On obtient pour la contribution des V aubes :

pmB(x) =
imBΩe

imBΩ
R0
c0

4πR0c0
fmB ·

V −1∑
j=0

eimB(αj−M sin θ cos(Φ+αj−ϕ))

{
sin γr sin θ cos(Φ + αj − ϕ)

− cos γr sin γ sin θ sin(Φ + αj − ϕ)

+ cos γr cos γ cos θ

}
(3.22)

Le déphasage entre les composantes axiales et radiales a disparu. De plus, chaque harmo-

nique de bruit est exactement créé par un unique harmonique de charge (celui de même ordre),

contrairement au cas du rotor où tous les harmonique de charge participaient à chaque har-

monique. Pour obtenir le rayonnement du stator entier, il faut découper une aube en éléments
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compacts, calculer le rayonnement de ces éléments avec (3.22), et enfin sommer les contributions

en utilisant (3.6).

3.3.3 Stator symétrique

Dans le cas d’un stator symétrique, c’est-à-dire composé de V aubes identiques réparties

uniformément, αj = j · 2π/V . Ceci ne simplifie pas l’écriture précédente qui est donc conservée.

Le stator peut être composé d’aubes qui ne sont pas identiques, par exemple dans le cas de

bras-supports, ou même d’une virole fixe. Les contributions de chaque aube sont alors calculées

avec la formule (3.22), puis on effectue une somme d’interférences. Il faut tout de même s’assurer

d’avoir défini les αj à partir de la même origine angulaire.



Chapitre 4

Validation numérique et étude de

sensibilité

Ce chapitre présente l’outil rsf, qui est utilisé dans la suite de la thèse pour calculer le

rayonnement acoustique du rotor et du stator. La méthode choisie pour la programmation est

présentée en détails. Puis, une validation du programme est proposée : l’outil heliac, fondé sur

une formulation temporelle, est utilisé sur des cas très simples que l’on réutilise avec rsf. Tous les

paramètres intervenant dans le calcul acoustique, ainsi que leur influence sur le bruit rayonné,

peuvent ainsi être étudiés les uns après les autres. Les spécificités de l’approche fréquentielle

sont mises en valeur. Une fois cette présentation faite et l’outil validé, rsf sera utilisable pour

calculer le bruit de rotors et de stators dans des configurations réelles. C’est l’objet de la partie

2 du mémoire.

4.1 Programme VALEO : RSF

Le programme rsf (Rotor-Stator Fréquentiel) est séparé en deux parties qui donnent accès

respectivement aux bruits rayonnés par le rotor et le stator. Les aubes sont découpées en éléments

de taille suffisamment petite pour assurer la compacité ; pour chaque élément compact, l’équation

(3.20) s’applique (respectivement, (3.22) pour le stator) ; elle tient compte des interférences entre

le bruit créé par les B pales (respectivement, les V aubes pour le stator). Si ds représente la

surface de l’élément compact considéré, on obtient la force f en multipliant cette surface par

la quantité pn où n est le vecteur normal sortant à la surface, et p la pression appliquée à

cet endroit. La pression p peut être obtenue d’après les résultats aérodynamiques par exemple,

la normale n dépend de la géométrie de l’aube. Enfin, le bruit total rayonné par l’ensemble

rotor-stator au point d’écoute considéré est donné par la somme d’interférences des différents
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segments à la fois du rotor et du stator : c’est l’équation (3.6).

Fig. 4.1 – Organigramme simplifié du programme rsf : partie rotor ou stator

(l’organigramme est le même)

La figure 4.1 représente le schéma fonctionnel du programme, avec ses entrées-sorties et
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les différentes possibilités offertes. Ce schéma correspond au fonctionnement de la partie rotor,

mais celui de la partie stator est parfaitement identique. Si l’on désire calculer la somme des

contributions du rotor et du stator, il faut connâıtre les déphasages entre les sources ; cette partie

du programme, ainsi que les interfaces pour obtenir les données d’entrée, ne sont pas mises en

valeur sur l’organigramme. Les notations sont définies pour les éléments décrivant le rotor dans

le tableau B.2 de l’annexe B. Le tableau B.3 présente l’ensemble des fichiers d’entrée utilisés par

le programme, et les différentes données de sortie qu’il fournit.

Le format du fichier de données géométriques de rsfest adapté à la formulation choisie,

puisque ce sont effectivement Φ, γ, et γr qui servent de données d’entrée. Un autre standard

aurait pu être choisi pour les données d’entrée en adaptant la formulation ; par exemple, he-

liac utilise comme données d’entrée les coordonnées des points du maillage, les aires et normales

correspondantes. Ces données sont plus proches de celles fournies par les codes de CFD. L’uti-

lisation de paramètres comme le calage de l’aube γ en donnée d’entrée permet d’envisager la

création future d’un outil de paramétrisation inspiré de ce qui a été développé par Stanciu [106]

pour la conception aérodynamique des hélices.

rsf doit permettre de calculer le bruit à partir de résultats aérodynamiques venant de

n’importe quelle simulation RANS. Une interface est nécessaire pour chaque logiciel de CFD,

car les fichiers de sortie ont des formats spécifiques. De plus, les données d’entrée diffèrent selon

la méthode choisie (technique directe ou indirecte). Des interfaces spécifiques à chaque cas ont

été réalisées, qui préparent automatiquement les fichiers nécessaires. Ces interfaces utilisent les

langages spécifiques du code de CFD (langage tasctool pour tascflow par exemple), ainsi que

des routines Fortran77 ou Perl. Certains logiciels comme FieldView transforment les fichiers de

tous les codes CFD en un format standard ce qui aurait évité d’écrire une interface par code ;

mais on perd alors la mâıtrise des éventuelles interpolations réalisées par FieldView.

Dans le programme, tous les passages entre l’espace temporel et l’espace fréquentiel sont faits

avec la formule (3.14), qui correspond à la transformation en séries de Fourier, ou encore “trans-

formée de fourier discrète” et constitue le meilleur choix possible pour des signaux temporels

périodiques et discrétisés [105].

Parmi les différentes données que l’on peut extraire d’un calcul effectué avec rsf, la puissance

acoustique est la grandeur la plus utilisée dans les chapitres applicatifs (chapitres 5 à 7). Elle est

calculée en effectuant l’intégrale de la pression acoustique sur une surface fermée S englobant

les sources, pour chaque ordre d’harmonique de bruit m. Pour l’application numérique, S a été

choisi comme étant la sphère de rayon 1 m et de centre le centre de rotation du GMV :
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LW,mB = 10log10

(
WmB

10−12

)
(4.1)

W (mB) =
∫
S

p2
mBdS =

π∫
θ=0

2π∫
ϕ=0

p2
mB(R = 1 m, θ, ϕ) sin(θ)dθdφ (4.2)

Ce niveau ne doit pas être confondu avec le niveau de pression acoustique, qui servira par

exemple à comparer les résultats de mesures à ceux des simulations (paragraphe 5.2.4). Ce niveau

est défini en chaque point d’écoute x de la façon suivante :

Lp,mB(x) = 10log10

((
pmB(x)
2 · 10−5

)2
)

(4.3)

4.2 Validation de RSF par comparaison avec HE-

LIAC

Avant d’utiliser rsf pour exploiter des résultats de simulations numériques de l’écoulement

autour des profils valeo, il est nécessaire de valider le programme. Actuellement aucun outil

n’étant disponible sur le marché qui réponde exactement à tous les besoins de valeo, la valida-

tion n’est que partielle, par comparaison avec le code heliac qui a été présenté aux paragraphes

1.4.2.1 et 3.1.3.

Ce paragraphe de validation n’est pas indispensable à la compréhension de ce qui suit.

Cependant, il fait de ce mémoire un document réutilisable pour valider un programme de bruit

de rotor en champ libre. Ce paragraphe est également l’occasion de vérifier l’équivalence entre

la formulation temporelle et la formulation fréquentielle du dipôle de Lowson, et de mettre en

évidence les causes des différences numériques observées.

4.2.1 Influence comparée des différents paramètres de calcul

Certains tests sur la version originale de heliac ont montré que celle-ci ne prenait pas en

compte le dévers de façon satisfaisante. Le code heliac a été conçu pour prévoir le bruit de pales

d’hélicoptère, qui sont très peu déversées. Or le dévers (noté Φ) a une influence lorsque le retard

temporel auquel il correspond est significatif par rapport à la longueur de l’onde acoustique

étudiée : un dévers faible a donc un effet limité sur le bruit rayonné, et les effets se font sentir

d’abord aux fréquences élevées. Dans le cas des hélices de GMV, la prise en compte du dévers est
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nécessaire car celui-ci est important. Une nouvelle version de heliac, qui prend correctement

en compte le dévers, a donc été réalisée en collaboration avec le concepteur du code [54]. C’est

de cette version dont il est question dans toute la suite du mémoire.

Une étude a été menée sur l’ensemble des paramètres importants qui conditionnent le bruit

rayonné, à savoir Ω, Φ, γ, γr, la position de l’observateur, l’ordre λ de l’harmonique de charge.

L’inventaire des simulations est présenté sur le tableau B.4 en annexe B. Le cas étudié est

toujours le même. Il s’agit d’un doublet de pales, d’axe fixe, de rayon 5 cm, et tournant (sauf

précision contraire) à la vitesse Ω = 1910 tr/min (200 rad/s). Chaque pale est composée de deux

éléments discrets acoustiquement compacts, virtuellement situés au même endroit (sauf lorsque

Φ �= 0), en bout de pale.

D’une façon générale lorsque l’on cherche à effectuer une comparaison grossière il vaut mieux

utiliser la puissance acoustique, qui lisse les différences de directivité. Cependant ici nous voulons

vérifier également la directivité : les résultats doivent être les mêmes quel que soit le point

d’écoute, les comparaisons se fonc donc sur le niveau de pression Lp, en plusieurs points.

L’observateur se situe à une distance de 5 m ou 10 m du centre du rotor, donc en champ

lointain acoustique et géométrique. Les efforts imposés sur chaque source compacte sont indiqués

dans le tableau ; ce sont des harmoniques purs de la fréquence de rotation. Pour les besoins du

test, une valeur de charge stationnaire très forte a été imposée. En pratique le bruit de charge

stationnaire d’un ventilateur correspondant à une telle géométrie est complètement négligeable.

Tous les calculs heliac sont effectués avec un signal temporel sur 72 pas de temps pour les

sources ; le signal acoustique obtenu est écrit sur 1000 pas de temps, et les deux premiers har-

moniques de bruit sont présentés pour sept points d’écoute.

Les cas 1 à 7 correspondent à des efforts stationnaires sur les deux segments. L’influence

de γ est mise en évidence lorsqu’on compare les cas 1 à 4. Les résultats donnés par rsf et

heliac montrent de très faibles différences. On constate que le bruit rayonné sur l’axe (point

(10, 0, 0)) est nul, ce qui correspond à un résultat connu ; le fait que le résultat numérique soit

différent de la valeur théorique −∞ vient des accumulations des erreurs avec chaque méthode,

et de l’application du logarithme à un très petit nombre : on atteint les limites de précision de la

machine. Enfin, le bruit rayonné à l’harmonique d’ordre 2 est largement inférieur à celui rayonné

à l’ordre 1, ce qui est également un résultat connu pour le bruit de charges stationnaires.

Les effets de la vitesse de rotation Ω sont mis en valeur sur les cas 4 à 7. On constate qu’avec

les deux codes, un doublement de la vitesse de rotation s’accompagne d’une augmentation de

l’harmonique 1 de la pression acoustique calculée de 12 dB, à chaque point d’écoute. Ce résultat

peut s’obtenir analytiquement, la force étant proportionnelle au carré de la vitesse.

En champ lointain, le doublement de la distance d’observation cöıncide théoriquement avec

une diminution de 6 dB de la pression acoustique observée. Ce point est vérifiable en comparant

les résultats du point (R, θ, ϕ) = (5, 30, 0) avec le point (R, θ, ϕ) = (10, 30, 0) : la concordance
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est très bonne quelle que soit la combinaison de paramètres utilisée.

L’influence de l’harmonique de la force appliquée et du déphasage entre les deux segments

est étudiée sur les cas 8 à 12 pour les composantes axiales et longitudinales (γr = 0), puis sur

les cas 13 à 17 pour les composantes radiales (γr �= 0). Dans tous les cas, on constate une

bonne cohérence des niveaux prévus respectivement par heliac et rsf. De légères variations

interviennent lorsqu’on augmente la fréquence de la source (ce point sera discuté ci-dessous), mais

dans l’ensemble les résultats sont satisfaisants. Enfin, les cas 15 à 17 sont identiques exception

faite du dévers Φ imposé entre les sources acoustiques, ce qui démontre que la version corrigée

de heliac donne des résultats corrects.

4.2.2 Fréquences élevées des sources ou du bruit

On constate sur les cas du paragraphe précédent que des différences de l’ordre du demi-dB

peuvent apparâıtre lorsque la fréquence de la source augmente, par exemple sur le cas 11. De

plus, si l’on calcule les harmoniques du bruit de charge stationnaire jusqu’à un ordre élevé à

l’aide du code temporel, on constate que celles-ci ne sont pas réalistes : l’étude des fonctions de

Bessel (qui sera présentée au paragraphe 4.4) nous enseigne que le bruit de charge stationnaire

doit décrôıtre rapidement lorsque la fréquence augmente [101] : par exemple, f0 ne doit pas

avoir d’effet sur p10. Le tableau ci-dessous présente les niveaux de pression acoustique, calculés,

comme au paragraphe précédent, avec l’équation (4.3) ; le cas étudié correspond exactement au

cas 4 du tableau B.4 pour le premier point d’écoute.

p1 p2 p3 p4 p5 p6 p7 p8 p9 p10 p11

heliac 108.6 53.4 -6.6 -18.8 -22.3 -12.7 -29 -16.3 -14.2 -11.6 -14.6
rsf 108.6 53.3 -3.3 -57.4 -64.9 -63.1 -61.6 -60.3 -59.1 -57.9 -56.9

Le bruit des charges stationnaires est largement surestimé. Cette imprécision n’est cependant

pas gênante dans le cas présent. En revanche, lorsqu’on doit considérer les interférences entre

plusieurs segments acoustiques, les erreurs se combinent d’une façon qui n’est pas prévisible :

cette différence est donc potentiellement gênante pour la suite. Pour déterminer l’origine des er-

reurs, une série de tests a été réalisée sur une nouvelle configuration, avec un segment acoustique

unique (dipôle tournant simple). Sur ce segment, on impose une force d’harmonique pur d’ordre

dix. Les niveaux de pression acoustique, calculés pour les mêmes points que précédemment, sont

présentés dans le tableau B.5.

Dans un premier temps seuls les résultats obtenus avec heliac sont étudiés. Comme le

programme sera modifié par la suite, cette version de heliac est nommée H1, les suivantes sont

nommées H2, H3 et H4. En faisant varier le nombre nbt de pas de temps qui décrit le signal

acoustique, on constate que même pour le cas simple d’un dipôle élémentaire, il faut utiliser
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beaucoup de pas de temps pour obtenir un résultat à l’allure correcte : de même que l’influence

de la charge stationnaire sur les hautes fréquences de bruit doit être nulle, les harmoniques de

bruit d’ordre peu élevé ne doivent pas être affectés par les harmoniques de charge d’ordre élevés.

f10 ne doit pas avoir d’effet sur p1, et par suite les résultats obtenus avec un post-traitement de

la méthode temporelle utilisant un nbt faible sont faux pour les harmoniques de bruit faibles. Si

le nombre de pas de temps par période nbt est suffisamment élevé, alors le résultat acoustique

est correct aux basses fréquences : le nombre de pas par période est donc un critère déterminant

du rapport signal/bruit du résultat acoustique fréquentiel. Cela se vérifie sur les autres cas du

tableau, présentés ci-dessous.

Lorsqu’on compare les résultats obtenus avec heliac H1 et ceux obtenus avec rsf (même

tableau), on constate des différences supérieures à 1 dB sur les harmoniques dominants (p9 à

p11). Changer nbt n’a aucun effet sur les niveaux calculés pour ces harmoniques d’ordre élevé : le

problème ne vient pas d’un rapport signal/bruit insuffisant comme dans le cas précédent, mais

du signal utilisé pour calculer le bruit. Cette différence vient vraissemblablement des interpola-

tions et de la méthode utilisée pour la dérivation. L’algorithme utilisé par heliac utilise une

interpolation pour déterminer les valeurs de la source au temps retardé (paragraphe 3.1.3) : cette

opération lisse le signal réel. Il faut aussi calculer une dérivée temporelle ; Farassat et Brentner

considèrent dans [39] que celle-ci est particulièrement délicate et amplifie les erreurs.

Lorsque les incertitdes numériques deviennent importantes, il n’est a priori pas possible de

savoir si le résultat calculé est au-dessus ou en-dessous du résultat analytique. Dans le cas de

sommes d’interférences, si les signaux sont bruités, les interférences constructives sont sous-

estimées et les interférences destructives sont surestimées. Le résultat final est donc lissé par

rapport au résultat analytique, les fluctuations sont de moindre amplitude. Dans le cas étudié,

il est donc prévisible que heliac donne un résultat acoustique plus faible que rsf, [102, 54].

C’est bien la tendance observée sur les harmoniques de bruit dominantes (proches de celle de la

source).

Pour vérifier que les différences viennent effectivement des méthodes numériques d’interpo-

lation et de dérivation, une nouvelle série de tests a été réalisée sur le même cas. Plusieurs algo-

rithmes ont été testés, qui permettent d’évaluer l’influence du choix des méthodes de dérivation

et d’interpolation. Le premier calcul a été effectué avec le programme heliac version H1, qui

lit un fichier contenant l’effort appliqué à nbt pas de temps par période : les résultats viennent

d’être présentés. heliac a ensuite été modifié pour que la dérivation et l’interpolation se fassent

sur deux points au lieu de trois ; c’est la version H2. Avec la version H3, on utilise une écriture

analytique donnant f10 directement dans le programme : il n’y a pas besoin d’interpolation pour

trouver f(τe), et la dérivation pour trouver ∂f/∂τ(τe) est elle aussi analytique : ce programme

donne donc le résultat exact. Enfin, la version H4 utilise une formulation purement analytique

pour la force mais conserve la dérivation numérique d’ordre 3 de H1 : ceci permet de comparer
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les effets de l’interpolation et de la dérivation. Les résultats donnés par les quatre programmes

sont comparés à ceux de rsf(tableau B.5).

Avec heliac H2, le rapport signal/bruit est moins bon, on constate effectivement que les

premiers harmoniques de bruit sont surestimés. Les fréquences d’intérêt (p8 à p12) sont, elles,

mieux restituées qu’avec la méthode à trois points, pour un nombre de pas de temps égal.

C’est donc bien le lissage intrinsèque aux méthodes d’ordre élevé qui est responsable de la

sous-estimation des harmoniques de bruit avec heliac.

Avec heliac H3, qui fournit un résultat exact, on constate que lorsque nbt est suffisam-

ment élevé le rapport signal/bruit est très bon et les fréquences d’intérêt du bruit donnent

des résultats très proches de ceux fournis par rsf. Ceci démontre que les interpolations et

dérivations numériques, qui sont nécessaires lorsqu’on utilise une méthode de temps retardé, ont

une influence non négligeable sur le bruit calculé. Les méthodes d’ordre élevé sont, de ce point

de vue, moins précises que des méthodes plus grossières. Ceci démontre de fait l’équivalence

entre les formulations temporelle et fréquentielle.

Enfin, avec heliac H4, on obtient des résultats de la même qualité que ceux obtenus avec

heliac H1. La dérivation est donc une opération critique de l’algorithme, le soin avec lequel

elle est réalisée conditionne fortement la précision du résultat. Cependant, les résultats ne sont

pas identiques à ceux obtenus avec H1 ; l’interpolation est donc également une étape importante

du calcul acoustique, qui en conditionne le résultat.

Deux phénomènes distincts ont été mis en évidence : les erreurs numériques liées à la

dérivation et à l’interpolation faussent le résultat près des fréquences d’intérêt, et un autre

type d’erreur lié au paramètre nbt affecte toutes les autres fréquences quel que soit l’algorithme.

Ces deux phénomènes sont étudiés séparément dans ce qui suit.

Le nombre de pas de temps nbt utilisé pour décrire le signal acoustique est déterminant

pour le calcul de la transformation en séries de Fourier, même dans un cas analytique comme

H3. En effet, le nombre de pas utilisé pour décrire le signal temporel n’a pas d’influence sur la

façon dont est réalisé le calcul à chaque pas de temps. D’ailleurs, lorsqu’on observe les signaux

acoustiques correspondant aux niveaux en décibels du tableau B.5, on constate que, même avec

un nombre de pas de temps nbt très faible, la pression acoustique calculée est exacte à tout

instant (figure B.1 en annexe). Le nombre nbt ne conditionne donc pas la qualité du résultat

temporel, mais affecte la qualité du passage dans l’espace fréquentiel. Une conséquence est que

si c’est la signature acoustique (temporelle) qui nous intéresse, il n’y a pas de limitation sur nbt ;

si c’est le résultat fréquentiel, il faut que nbt soit suffisamment grand.

Les théories de traitement du signal éclairent ce résultat. Le critère de Nyquist ou théorème

d’échantillonnage (sampling theorem) est la base des théories de traitement du signal développées

dans Numerical Recipies [97] ou dans les ouvrages spécialisés comme [105] :
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Critère de Nyquist : Si un signal continu composé de fréquences inférieures à la

fréquence f est discrétisé à la fréquence 2f , alors l’intégralité de l’information contenue

dans le signal continu est incluse dans le signal discrétisé.

Le critère de Nyquist peut être énoncé de différentes manières, et il est parfois nommé

“théorème de Shannon” ou encore “théorème d’échantillonnage”. Dans la pratique, la fréquence

maximale contenue dans le signal étudié n’est pas connue, et il faut supposer qu’elle l’est.

Or lorsque ce critère n’est pas respecté, la partie du spectre située en haute fréquence (pour

f > fc = nbt/2 · f0) est repliée sur les autres fréquences (phénomène nommé “aliasing”). Cela

explique le bruit de fond, essentiellement visible aux fréquences basses sur l’exemple présenté

(aux fréquences plus hautes, le signal couvre le bruit). Pour éviter le repliement, on utilise un

coefficient de sécurité pour discrétiser le signal : la fréquence d’échantillonnage est choisie égale à

kf , avec k > 2. Il n’est en effet pas possible de filtrer le signal temporel avant l’échantillonnage.

Avec une discrétisation temporelle plus fine, le repliement ne concerne que des fréquences

très élevées, dont les contributions deviennent vite négligeables. Différentes variantes de cette

solution sont utilisables, énumérées dans [105] (chapitre 9) : elles ont toutes un coût numérique

important. En tout état de cause, aucun filtrage ni aucune méthode numérique particulière n’a

été identifié qui permettrait d’obtenir le résultat fréquentiel correct avec un nombre de pas de

temps nbt petit.

Maintenant que le bruit de fond a été expliqué, on peut se demander comment effectuer

la dérivation et l’interpolation pour minimiser les erreurs. Aucun algorithme performant n’a

été identifié. Pour l’interpolation, il est généralement conseillé d’utiliser des méthodes à deux

ou trois points ([97]). Pour augmenter encore la précision de la dérivation, les fluctuations de

pression sur les pales doivent être connus à des intervalles de temps plus rapprochés. Pour la

dérivation le problème est encore plus critique. La première erreur que l’on fait lorsqu’on effectue

une dérivation est l’erreur de troncation de la série de Taylor lorsqu’on écrit l’une des égalités

suivantes :

g′(x) ≈ g(x + h) − g(x)
h

schéma décentré

g′(x) ≈ g(x + h) − g(x − h)
2h

schéma centré

Cette erreur est de l’ordre de 1
2hf ′′ dans le premier cas, de l’ordre de 1

6h2f ′′′ dans le second

cas. La deuxième erreur est l’erreur d’arrondi, liée à la précision de l’ordinateur utilisé et au

schéma de dérivation : la nature du schéma utilisé a donc une forte influence sur la précision du
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résultat pour un signal discrétisé donné. Les meilleurs schémas utilisent une extrapolation de la

fonction temporelle, pour disposer ensuite de plus de pas de temps, mais leur coût numérique est

élevé, [97] chapitre 5.7. Les dernières lignes du tableau B.5 présentent les résultats de calcul avec

H1 et nbt = 10000, mais pour différents nombres de pas de temps par période n pour décrire les

sources : n = 72 par défaut (même cas que précédemment), puis n = 90, n = 180 et n = 360.

Les résultats sont d’autant meilleurs que n augmente : l’utilisation d’une méthode temporelle

requiert donc une description temporelle précise des sources.

Pour terminer, les temps d’exécution du tableau B.5 sont donnés en temps CPU réel, en

secondes, pour une machine SGI Indigo 2 processeur R10000 cadencé à 195 MHz, équipée de

512 Mo de mémoire RAM (machine nommée Mesh plus loin). Ils sont presque proportionnels

au paramètre nbt dépendent peu de la méthode utilisée. Par ailleurs, lorsque nbt augmente, de

nombreux tableaux de heliac deviennent très grands et la mémoire utilisée augmente jusqu’à

dépasser les limites de machines pourtant performantes. Par exemple, la machine utilisée ici

n’est pas capable de traiter le cas du dipôle simple avec nbt supérieur à 100 000. Dans un cas

d’application industrielle, il faut discrétiser une pale en dipôles compacts, typiquement 500 pour

une pale complète comme on le verra plus loin. Une hélice possède au moins 5 pales et l’objectif

est de connâıtre le quatrième harmonique de bruit correctement, ce qui nécessite au moins la

prise en compte exacte de l’harmonique de charge d’ordre 25. La taille du problème est donc

environ multipliée par 12 500 par rapport au cas le plus précis étudié ici : la méthode n’est pas

adaptée à nos capacités actuelles de calcul, ni en temps d’exécution ni en taille.

4.2.3 Conclusions, méthodes temporelle et fréquentielle

Pour connâıtre le spectre acoustique, il faut considérer un nombre nbt relativement élevé. Les

problèmes de temps de calcul et de mémoire RAM utilisée évoqués au paragraphe précédent de-

viennent des contraintes fortes qui remettent en cause la possibilité même du calcul. La méthode

fréquentielle ne pose, elle, aucun problème de ce genre.

Outre les problèmes liés à nbt, que l’on désire obtenir un résultat temporel ou fréquentiel,

il faut trouver une méthode de dérivation précise, ainsi qu’une méthode d’interpolation. Si

la méthode de temps avancé est utilisée, la recherche du temps d’émission est supprimée et

l’interpolation n’est plus nécessaire. Par conséquent, cette méthode doit fournit un résultat

temporel plus précis que la méthode de temps retardé. Mais dans les deux cas, il faut effectuer

la dérivation des efforts appliqués sur chaque élément discrétisé. Cette dérivation est une source

d’erreur ; pour l’instant, aucune méthode n’a été identifiée qui fournisse une dérivation exacte à

un coût raisonnable.

La méthode fréquentielle fournit donc un résultat meilleur que les méthodes temporelles. De
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plus, le résultat est obtenu plus rapidement si l’on s’intéresse au spectre acoustique, ce qui est le

cas. Si une méthode de dérivation est identifiée qui fournisse un résultat précis, la méthode de

temps avancé permettra d’obtenir une réponse exacte, mais ce n’est pas le cas pour l’instant. La

méthode fréquentielle est donc le choix qui s’impose pour l’étude du bruit de raies des GMV.

4.3 Retour sur la notion de compacité

4.3.1 Prise en compte de la non-compacité

Une pale est une surface gauche fermée. Pour utiliser les formules de calcul du bruit, comme

(3.22) dans le cas du bruit rayonné par le stator, il faut discrétiser la pale. Chaque élément

discret est alors réduit à un sextuplet (ds,R0, R1,Φ, γ, γr) où ds représente la surface de l’élément

compact considéré. Le résultat acoustique est correct s’il ne change pas lorsqu’on discrétise plus

finement encore. On dit alors que les éléments discrets sont compacts, et l’on parle de découpage

compact.

Dans le paragraphe 2.3.4, la compacité a été présentée sous la forme d’analyse dimension-

nelle : un élément est compact si sa longueur caractéristique L est largement inférieure à 11cm.

Cette définition implique que les pales de GMV sont compactes en épaisseur (e ≈ 2 mm) et en

corde (c ≈ 40 mm), mais pas en envergure (L ≈ 150 mm). La compacité en épaisseur est utilisée

pour réduire le profil à sa ligne moyenne ; on applique alors à chaque élément discrétisé la ∆p

entre l’intrados et l’extrados. La compacité en corde permet de réduire la ligne moyenne à un

point ; on y applique la pression moyenne. Les profils 2D sont ainsi réduits à un unique dipôle.

Pour la compacité en corde, il faut choisir un sextuplet (ds,R0, R1,Φ, γ, γr) représentatif

de toute la corde. Ceci pose problème par exemple pour γ, qui change beaucoup le long du

profil, en particulier près du bord d’attaque où il varie rapidement de 180◦. Or, c’est au bord

d’attaque que les fluctuations de charge (sources acoustiques) sont les plus fortes, comme nous

le constaterons dans les chapitres suivants. Le choix est donc délicat. En pratique, l’angle γ peut

être choisi de différentes manières :

- réduire le profil à la ligne droite Bord-d’Attaque – Bord de Fuite, et y évaluer γ ;
- réduire le profil à sa ligne moyenne puis choisir comme point d’application le quart de

corde comme dans la théorie de Sears (présentée plus loin) ;
- réduire le profil à sa ligne moyenne puis choisir comme point d’application le centre de

forces de chaque harmonique
- ...
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De même, pour la compacité en épaisseur, il faut décider entre quels points calculer la ∆p, et

différentes possibilités existent qui ne fourniront pas le même résultat. L’objectif est de montrer

que le résultat acoustique dépend du choix qui est fait si l’on discrétise trop peu, et qu’il n’en

dépend plus si la discrétisation est assez fine. Tout d’abord, un calcul analytique permet de

comprendre pourquoi les pales cambrées doivent être discrétisées plus finement en corde que ne

le laisse supposer le crière du paragraphe 2.3.4.

(a) (b)

Fig. 4.2 – Non-compacité due aux angles d’application des forces. Compacité en

épaisseur : le profil est assimilé à sa ligne moyenne. (a) : compacité en corde, confi-

guration à un seul segment acoustique. (b) : non compacité en corde, 2 segments

acoustiques

Sur la figure 4.2 est représentée une section de pale cambrée, dont la corde est assimilée à un

puis deux segments acoustiques. Pour calculer le bruit rayonné par chaque segment on utilise la

formule (3.22) rappelée ci-dessous :

pm(x) =
imBΩe

imBΩ
R0
c0

4πR0c0
fmB ·

V −1∑
j=0

eimB(αj−M sin θ cos(Φ+αj−ϕ))

(sin γr sin θ cos(Φ + αj − ϕ) − cos γr sin γ sin θ sin(Φ + αj − ϕ) + cos γr cos γ cos θ)

Si l’on se positionne par exemple au point (θ, ϕ) = (0, 0) on a pour chaque segment :

pm(R, 0, 0) =
imBΩe

imBΩ
R0
c0

4πR0c0
fmB cos γr cos γ ·

V −1∑
j=0

eimBαj

Dans cette équation, cos γ est en facteur. Or lorsque l’on change de segment acoustique,

γ change. Si l’on fait un calcul non compact, on a l’inégalité suivante (sauf dans des cas très

particuliers tels la plaque plane) :
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pmB,total(θ, ϕ = 0, 0) = pmB,1(θ, ϕ = 0, 0) + pmB,1(θ, ϕ = 0, 0)

= (...)fmB,1 cos γ1 + (...)fmB,2 cos γ2

�= (...)fmB,total cos γtotal (4.4)

Même si le module de l’effort appliqué est constant sur toute la corde, la direction de la

force γ varie avec la normale à la corde (figure 4.2). Il n’est donc pas possible de se ramener

à un calcul compact directement, il faudrait pour cela décider a priori d’une direction de force

moyenne.

4.3.2 Cas d’un stator simplifié

A titre d’application numérique, considérons maintenant un stator dont les aubages ont la

forme d’une plaque sans épaisseur, plane ou cambrée. La répartition de charge le long de cette

plaque est définie de façon analytique de 13 manières différentes résumées dans le tableau B.1

reporté en annexe. L’objectif est d’évaluer l’influence sur le résultat acoustique du nombre de

points considérés en corde pour décrire l’aube selon la forme de cette aube.

(a) (b)

Fig. 4.3 – Plaque plane (a) ou cambrée (b), influence du γ local : description

du problème dans le cas 5 du tableau B.1. Dans le cas de la plaque cambrée, par

opposition au cas de la plaque plane, l’angle γ dépend du point considéré sur le

profil

L’effort imposé est un signal sinusöıdal pur, f = f0 + f1 ∗ cos(2πt/T ) (sauf exception, cas

numéro 4). L’aube simulée a une aire égale à celle du véritable stator, sauf dans le cas 3. Les

différentes répartitions de charge selon la corde sont synthétisées dans le tableau B.1 ; la corde

est décrite par la variable x∗ qui varie de −1 à +1 entre bord d’attaque et bord de fuite. Le

cas de référence correspond à un rotor à 9 pales tournant à Ω = 2550 tr/min. Les efforts sont

adimensionnalisés.
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Les résultats acoustiques sont présentés dans le figure 4.4, sous la forme de puissance rayonnée

par l’ensemble. La puissance est calculée comme indiqué au paragraphe 4.1, équation (4.1).

Dans les cas 1 à 5, la cambrure est nulle (γ constant) et les résultats acoustiques sont

indépendants du nombre de points considérés selon la corde. Ceci démontre que la plaque

considérée est compacte au sens acoustique “classique” du terme. Les différences observées sur

les cas qui suivent constituent donc bien une démonstration que la notion classique de compacité

n’est pas suffisante dans la pratique : c’est le caractère gauche de la pale qui oblige à revoir la

notion de compacité.

Dans les cas où la cambrure est non-nulle, par contre (cas 6 à 13), le résultat est dépendant

du nombre de points distribués selon la corde. Plus la variation est forte entre le bord d’attaque

et le bord de fuite, plus la dépendance au nombre de points en corde est sensible. En d’autres

termes, plus la cambrure est forte, plus il faut de points pour décrire la corde. On remarque

également que le niveau de puissance augmente avec le nombre de points considérés sur cet

exemple, sauf dans le cas 6.

(a) Cas 1 à 9 (b) Cas 9 à 13

Fig. 4.4 – Variations du bruit rayonné en fonction du nombre de points décrivant

la corde, avec différentes répartitions des efforts selon la corde, puis avec présence

d’une cambrure

4.3.3 Cas d’un stator profilé épais

Le nombre de points considérés pour décrire le profil a une influence sur la puissance acous-

tique rayonnée, puisque l’angle γ d’application de la force varie entre 0◦ et 360◦ (à cause de

l’épaisseur de la pale). L’exemple retenu est la simulation turb’flow non stationnaire rotor-

stator 1 : 2, entrefer large, maillage optimisé (MG3), et qui est présentée dans le chapitre suivant.

Une interpolation polynomiale de degré 4 permet de créer de nouveaux maillages acoustiques et

de nouveaux fichiers sources, à partir de la variation temporelle de pression pour les 192 points

décrivant le profil, avec un nombre de points répartis uniformément selon la corde développée.
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Les résultats sont présentés sur la figure 4.5, de nouveau en termes de pression acoustique.

Pour un nombre de points supérieur à 50, le résultat est identique au cas de référence à 192

points ; par contre si nbpt ≤ 30 les différences sont trop importantes.

(a) Nombre de points suffisamment élevé (b) Nombre de points trop faible

Fig. 4.5 – Influence du nombre de points distribués selon la corde

Les exemples présentés dans ce mémoire utilisent tous directement le maillage qui a servi

à la simulation aéraulique comme maillage acoustique, la corde est décrite par au moins une

centaine de points. Comme les pales étudiées sont toutes similaires à celle qui est présentée ici,

ce nombre de points est suffisant. Pour les études à venir, l’étude ci-dessus aide à déterminer le

nombre de points nécessaires et souligne l’importance du bord d’attaque, oùγ change rapidement.

Les maillages des simulations aérauliques sont suffisants et dans la pratique ils sont utilisés

directement.

4.4 Pondérations des sources du rotor par les fonc-

tions de Bessel

4.4.1 Passage de la somme infinie à une somme finie

Si l’on veut calculer le bruit du rotor, une fonction de Bessel (ou sa dérivée dans le cas des

efforts radiaux) pondère les fluctuations des efforts (i.e. les sources). La formule (3.20) s’écrit en

effet sous la forme simplifiée suivante :

pmB ∝
+∞∑

λ=−∞
fλ × JmB−λ(x)
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Il faut donc réaliser numériquement une somme infinie, ce qui est impossible en pratique.

Heureusement, en traçant la fonction Js(x) en fonction de s à x fixé, on constate que celle-ci

a une valeur très proche de zéro partout, sauf pour s proche de x. Grâce à cette propriété, la

somme infinie de (3.20) est en pratique finie, et le calcul est possible. Le calcul des fonctions

de Bessel se fait à partir de la formule approchée proposée dans Numerical Recipies [97]. Cette

formule a été validée par des essais numériques tirés des tables de Abramovitz et Stegun [1]. Ces

deux ouvrages décrivent de façon plus mathématiques les fonctions de Bessel.

Fig. 4.6 – Schéma présentant la pondération des fonctions de Bessel pour B = 6,

m = 2 et θ = 90◦ : seuls les harmoniques d’ordre proche de 12 contribuent à p2

Une représentation de la pondération des efforts fλ est présentée sur la figure 4.6, inspirée

de Roger [101]. Le cas représenté explique la pondération associée au deuxième harmonique

de bruit (m = 2), pour une hélice à B = 6 pales et l’angle d’observation θ = 90◦. La fi-

gure est séparée en trois. Le graphe supérieur représente les modules des fλ en fonction de λ

l’ordre de l’harmonique de charge, en échelle logarithmique (20 dB par graduation). Le deuxième

graphe représente, également en échelle logarithmique, la pondération JmB−λ soit, ici, J12−λ. Le

troisième graphe correspond au deuxième harmonique de la pression acoustique, p2, obtenu en

effectuant l’opération suivante :

+∞∑
λ=−∞

fλ × J12−λ

On constate graphiquement que la contribution principale viendra des harmoniques d’ordre

compris entre 6 et 18 ; comme l’échelle logarithmique du deuxième graphe est lâche (20 dB

par graduation) il est même probable que seuls les harmoniques d’ordre 11 à 13 contribuent

réellement au bruit. La présente étude répond à cette question de façon plus précise.
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Pour choisir les bornes entre lesquelles prendre en compte les fonctions de Bessel, on peut

considérer un cas classique, calculer les fonctions de Bessel pour un très grand nombre d’har-

moniques, puis vérifier quand la pondération donne une quantité finale non négligeable. Il s’agit

donc d’évaluer le terme JmB−λ(mBMr sin θ), qui peut être représenté en fonction de λ pour

différentes combinaisons de (θ,B,M,m), respectivement la position angulaire de l’observateur,

le nombre de pales du rotor, le nombre de Mach considéré et l’ordre de l’harmonique de bruit

considéré.

Les résultats sont présentés figure 4.7 et suivantes. Les courbes associées à θ = 180◦ sont

confondues avec celles associées à θ = 0◦. La participation des harmoniques λ diminue de façon

drastique quand λ s’éloigne de l’ordre mB de l’harmonique considéré, ceci quel que soit l’angle

θ. Le nombre d’harmoniques λ à prendre en compte dans la somme de (3.20) peut donc être

restreint. Les λ à considérer sont centrés sur la valeur mB.

Le nombre d’harmoniques à considérer est fonction du quadruplet (θ,B,M,m). On recherche

un majorant ; la figure 4.7 montre que l’on doit considérer θ = 90◦. L’influence de m et de B est

présentée figure 4.8, celle de M figure 4.9. Pour ces trois paramètres, plus ils augmentent plus il

faut considérer d’harmoniques de charge dans la sommation. Sur le cas de référence à 9 pales,

pour Ω = 2500 tr/min soit M = 0.15 en bout de pale, on obtient les trois premiers harmoniques

de bruit en considérant les harmoniques de charge d’ordre inférieur à 35. Il faudra donc obtenir

les 35 premiers harmoniques de charge avec une précision suffisante pour calculer le troisième

harmonique de bruit lié au rotor.

Il n’est pas utile de refaire le raisonnement pour les effort radiaux, puisque la dérivée de la

fonction de Bessel vérifie la propriété suivante :

J ′
λ(x) =

1
2

(Jλ−1(x) − Jλ+1(x))

Si B = 9, pour calculer l’harmonique de bruit d’ordre m, il suffit donc de considérer les

harmoniques de sources λ situés dans l’intervalle
[
mB − 4;mB + 4

]
∀m ≤ 4.

4.4.2 Conséquences : bruit des charges stationnaires et non

stationnaires

Ce paragraphe permet de vérifier ces critères sur un cas concret représentatif de GMV valeo.

La simulation considérée est celle présentée au chapitre 8 sur l’hélice 5 pales. Le bruit rayonné

par le rotor est calculé en considérant un nombre variable d’harmoniques de charges, les ordres

des harmoniques de charge considérés étant centrés autour de l’ordre de l’harmonique supposée

dominante (au sens de l’étude des fonctions de Bessel qui précède). Le tableau 4.1 synthétise les

résultats.
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(a) (b)

(c)

Fig. 4.7 – Fonctions de Bessel : Influence de θ

On constate que dans la pratique, seul l’harmonique dont l’ordre est celui supposé domi-

nant s’exprime vraiment sur ce cas. D’une façon plus générale, il n’y a numériquement plus de

différences quand on considère les λ situés dans [mB − p;mB + p] ∀p ≥ 3 quand B < 10. De

nombreux tests ont pu être réalisés car les temps de calcul sont réduits. Pour B ≤ 10, il suffit

de considérer p = 4.

On constate sur ces résultats numériques que les charges stationnaires n’interviennent pas

significativement dans le calcul du bruit. Etant donnée la pondération des fonctions de Bessel,

plus le nombre de pales B est élevé et moins les charges stationnaires sont susceptibles d’être

créatrices de bruit. Pour être parfaitement certains que les efforts stationnaires ne jouent aucun

rôle dans la génération du bruit, un calcul a été effectué sur la même configuration d’hélice à

5 pales, avec comme source acoustique la composante stationnaire des fluctuations de charges

utilisées au test précédent.

Les résultats, présentés sur le tableau 4.2, sont en parfait accord avec ce qui précède : le

bruit de charges stationnaires est négligeable pour les configurations de type GMV, et ce même

pour une hélice ayant un petit nombre de pales (B = 5 dans le cas choisi). Dans tous les cas de

calculs de bruit de rotor, les composantes de bruit de charges stationnaires et non stationnaires

ont été calculés ; mais le bruit de charges stationnaires aurait pu être négligé. Dans le tableau,
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(a) (b)

(c) (d)

(e)

Fig. 4.8 – Fonctions de Bessel : Influence de B et m

les niveaux marqués “-300” sont en fait inférieurs à cette valeur, mais la précision de l’opération

logarithme étant faible pour de si petits nombres les valeurs calculées ne sont pas reportées.

Ce paragraphe permet de conclure sur les difficultés liées au calcul du bruit du rotor. Seuls

les harmoniques de charge d’ordres élevés participent au bruit, même pour les premiers har-

moniques. Ainsi, dans le cas de référence à 9 pales, ce sont les harmoniques d’ordre 8 à 10 qui

contribuent le plus à l’harmonique de bruit d’ordre 1, et ceux d’ordre 16 à 20 qui contribuent à

celui d’ordre 2. Pour prévoir correctement le bruit il faut donc avoir accès à ces harmoniques.
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(a) (b)

(c) (d)

(e)

Fig. 4.9 – Fonctions de Bessel : Influence de M . (a), (b), (c) : pour différents m ;

(c), (d), (e) : pour différents B

Par comparaison, dans le cas d’un rotor principal d’hélicoptère à deux pales par exemple, il

suffit de connâıtre les harmoniques d’ordre 0 à 5 pour évaluer de façon satisfaisante les pre-

miers harmoniques de bruit. Dans le cas d’un fénestron d’hélicoptère à 8 pales, la vitesse de

rotation étant bien plus élevée la cloche de pondération des fonctions de Bessel est plus large

et les premiers harmoniques de bruit participent activement au bruit. Ceux-ci sont en principe

plus élevés que les suivants, et ils sont plus faciles à obtenir par simulation (chapitres suivants).

L’originalité des GMV, du point de vue du bruit de charges, est qu’il faut une connaissance
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p LW m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
non radial 27.8 22.8 33 36 44.4 38.8

30 radial 19.4 15.2 24.2 25.9 26.7 26.7
total 28.3 22.6 33.4 36.3 44.5 39

non radial 27.8 22.8 33 36 44.4 38.8
10 radial 19.4 15.2 24.2 25.9 26.7 26.7

total 28.3 22.6 33.4 36.3 44.5 39
non radial 27.8 22.8 33 36 44.4 38.8

5 radial 19.4 15.2 24.2 25.9 26.7 26.7
total 28.3 22.6 33.4 36.3 44.5 39

non radial 27.7 22.8 33 36 44.4 38.7
2 radial 17.4 15.2 24.2 25.8 26.6 25.7

total 28.1 22.6 33.4 36.3 44.5 38.9
non radial 27 21.3 32.7 35.6 44.3 37.6

0 radial 6 13.9 23.8 24.8 26.3 24.1
total 27.1 21.6 33.2 36 44.4 37.8

Tab. 4.1 – Etude du nombre d’harmoniques à prendre en compte dans un calcul

rotor avec B = 5 ; la somme est faite sur λ ∈ [mB − p; mB + p]

LW m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
non radial 8.5 -88.7 -184.3 -274.6 -300 -300

radial 12 -81.5 -181 -269.8 -300 -300
total 13.3 -80.8 -187.1 -265.9 -300 -300

Tab. 4.2 – Quantification du bruit des charges stationnaires

précise d’harmoniques de charges difficiles à calculer. Des compléments sont donnés sur la forme

des perturbations efficaces dans l’annexe C.1.

4.5 Conclusions sur la première partie

Dans le chapitre 2, les fondements de l’aéroacoustique ont été posés, à partir des équations

de la mécanique des fluides. Ceci a permi d’obtenir dans le chapitre 3 les formulations adaptées

au calcul du bruit de raie des rotors et des stators de GMV : la formulation est fréquentielle, et

prend en compte la contribution des dipôles acoustiquement compacts en champ lointain.

Le chapitre 4 présente le programme acoustique rsf. En plus de la géométrie des aubes

du rotor et du stator ainsi que des caractéristiques cinématiques du GMV, celui-ci requiert les

fluctuations de charges sur les aubes. Ces informations seront obtenues grâce à des simulations
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numériques dans les deux parties qui suivent.

Le code temporel heliac a été utilisé pour valider la contribution du rotor. La concordance

des résultats est excellente sur les cas simples. Cependant, lorsque les fréquences des sources sont

trop élevées, heliac ne peut fournir un résultat spectral correct qu’à un coût numérique élevé.

Par ailleurs, le bruit rayonné n’est alors plus calculé avec précision, à cause des interpolations et

de la dérivation intrinsèques à la méthode. La méthode fréquentielle est plus adaptée au calcul

du bruit des GMV.

Le programme rsf, grâce à son caractère fréquentiel, met en valeur les composantes du signal

qui produisent du bruit. Sur nos applications, on constate pour le stator que ce sont les premiers

harmoniques qui prédominent ; comme ils sont les plus faciles à calculer les cas de validation de

la partie suivante sont basés sur l’interaction rotor-stator. En revanche, le bruit du rotor dépend

essentiellement d’harmoniques de rangs supérieurs à 7 sur le cas de référence : l’information

temporelle doit être de bonne qualité pour fournir correctement des harmoniques d’ordres si

élevés. Cette information ne sera complètement exploitée que lors du calcul du bruit du rotor,

dans la partie 3.

L’influence de l’allure des fluctuations de charge a été étudiée : les perturbations du champ

de vitesse, induites par exemple par un obstacle situé dans l’écoulement en amont du rotor,

ont un effet d’autant plus fort que leur caractère est impulsionnel. Il faudra donc, lors de la

conception, limiter les obstacles à arêtes saillantes près de la section du rotor.

Le programme acoustique rsf a donc été validé et la nature précise des informations

nécessaires pour que l’outil fournisse les bons résultats est désormais connue. La partie 2 est

consacrée à la validation des méthodes RANS utilisées : le cas de l’interaction rotor-stator est

étudié à un rayon représentatif, d’abord avec une méthode directe, puis avec une méthode indi-

recte. La partie 3 est consacrée au bruit du rotor.



Deuxième partie

Application au bruit des GMV





Chapitre 5

Bruit du stator, technique directe

Ce chapitre et les suivants présentent des utilisations de rsf sur des cas représentatifs

de GMV valeo. Trois techniques fournissant les fluctuations de charge sur les aubes sont

présentées : la technique directe donne immédiatement accès aux sources, la technique indi-

recte nécessite l’emploi d’une fonction de transfert aérodynamique, et la semi-directe est une

sorte d’intermédiaire entre les deux. Ces trois techniques sont appliquées au GMV de référence

qui a été présenté au paragraphe 1.1.2. Celui-ci est muni d’une hélice à 9 pales équiréparties, et

d’un support comportant 15 aubes de stator et 4 bras-support.

Dans un premier temps, l’objectif est de donner une méthode fiable et de démontrer sa

pertinence. L’ambition n’est donc pas de calculer le bruit avec précision. Avec les simulations

bidimensionnelles, on peut statuer des précautions à prendre avant de faire un calcul 3D. L’avan-

tage est qu’un calcul 2D demande beaucoup moins d’efforts qu’un calcul 3D, il est ainsi possible

d’effectuer beaucoup plus de simulations. Le cas choisi permet de plus une réduction très avan-

tageuse du problème (paragraphe 5.1.4).

En faisant varier la taille du maillage, la répartition des mailles, le modèle de turbulence, les

conditions aux limites, le pas de temps et le solveur, l’influence des paramètres de la simulation

RANS sur le bruit calculé peut être évaluée. La précision finale du calcul acoustique peut aussi

être appréciée. Cette étape bidimensionnelle constitue un préalable nécessaire à toute simulation

tridimensionnelle. Les chapitres 5 et 6 sont donc consacrés à l’étude de ce système 2D, au rayon

R = 130 mm, tandis que l’étude 3D du système complet est reportée au chapitre 7. Pour

simplifier encore l’étude préliminaire des chapitres 5 et 6, les bras-supports sont assimilés à des

aubes : le système étudié possède donc finalement 9 pales de rotor et 19 aubes de stator, toutes

équiréparties.

Ce chapitre utilise la technique directe, qui consiste à calculer les charges sur les aubes à

chaque pas de temps. Les simulations sont non stationnaires, bidimensionnelles, et correspondent

au défilement périodique des pales du rotor devant les aubes du stator. Dans le premier para-

graphe, les simulations sont présentées. Les résultats aérodynamiques sont alors donnés, puis

leur exploitation acoustique ; l’analyse est rassemblée en fin de chapitre.
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5.1 Présentation des simulations

5.1.1 Aspect bidimensionnel

L’objectif est de connâıtre les effets acoustiques des interactions rotor-stator. La simulation

donne accès aux fluctuations de charge sur le stator : celles-ci sont créées par le défilement

périodique des sillages issus du bord de fuite du rotor, et le bruit résultant est appelé bruit

d’interactions de sillage. La même simulation peut aussi donner accès aux fluctuations de charge

sur le rotor. Celles-ci sont liées à la perturbation périodique de l’écoulement autour des pales,

perturbation elle-même causée par la présence du stator dans le sillage des pales. Le bruit

associé est nommé bruit d’interactions potentielles. Ce paragraphe est ciblé sur l’étude du bruit

du stator, les interactions potentielles ne sont donc pas calculées.

Les simulations numériques réalisées tiennent compte seulement du rotor et du stator, mais

pas des effets d’installation. Avec cette technique, en toute rigueur le bruit du stator n’est pas

correctement calculé, puisque la déformée de l’écoulement en amont du rotor n’est pas prise

en compte. Cependant, le phénomène d’interaction de sillages dépend uniquement du rotor

et du stator. L’étude de leur interaction a donc un sens, par exemple dans le cadre d’une

recherche d’optimum, ou encore pour la définition de préconisations destinées aux simulations

aérodynamiques.

Le choix du rayon de calcul R = 130 mm est lié à des mesures de vélocimétrie laser (Particle

Image Velocimetry, PIV) qui avaient été menées à l’Institut Saint Louis (ISL) à ce même rayon

[15, 16]. Celui-ci ne correspond pas exactement au rayon moyen de l’hélice, qui est de 120 mm. Or

les calculs stationnaires de l’écoulement autour de l’hélice seule sont souvent effectués au rayon

moyen. En conséquence, le calage du rotor change légèrement entre le rayon des simulations de

ce chapitre et celui des simulations effectuées au rayon moyen, comme au chapitre 6 par exemple.

En principe, il n’est pas possible de déduire le bruit du stator complet directement à partir

de ces simulations bidimensionnelles. D’une part, l’écoulement dépend du rayon considéré, il

faudrait donc effectuer une simulation à plusieurs rayons, puis utiliser une interpolation pour

trouver les sources aux rayons non calculés. D’autre part, les effets radiaux sont complètement

ignorés avec cette approche, même si l’on effectue une simulation à chaque rayon. Cependant,

d’une part, les phénomènes d’interaction sont de la même nature à tous les rayons, et d’autre

part, les composantes radiales ne sont pas prédominantes dans la génération de bruit (chapitre

7). Les phénomènes simulés sont donc bien ceux générateurs de bruit, ce qui justifie l’étude

bidimensionnelle. Le paragraphe 5.2.4 présente une solution palliative peu coûteuse pour évaluer

le bruit total du stator à partir des seules données au rayon moyen.
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5.1.2 Solveurs

Deux solveurs, présentés dans l’annexe E, ont été utilisés pour effectuer ces simulations :

tascflow et turb’flow. Les paramètres de simulations ont été choisis identiques chaque fois

que possible, avec une stratégie proche de celle de l’article présenté à l’ISUAAAT [63]. Cette

comparaison sert de validation croisée des résultats et donne une idée de la sensibilité du calcul

en fonction du solveur.

Les simulations réalisées avec tascflow utilisent entre 18 et 256 pas de temps par période

de passage de pale, ce qui correspond à un pas de temps compris environ entre 1.5 · 10−4 et

1 · 10−5 secondes. L’objectif est de démontrer l’indépendance du résultat au nombre de pas de

temps considéré, pour les fréquences de bruit qui nous intéressent, avec un pas de temps le plus

grand possible pour limiter le temps de calcul.

tascflow est un solveur implicite (annexe E) ; à l’intérieur de chaque pas de temps, un certain

nombre d’itérations sont nécessaires pour assurer la convergence. Une étude préliminaire a été

menée sur plusieurs simulations, avec un nombre maximum de sous-itérations autorisées variant

de 6 à 80. Avec 12 sous-itérations ou plus, le solveur oscille et le résultat ne s’améliore plus.

Toujours pour limiter le temps de calcul, les simulations ont donc été effectuées avec 12 sous-pas

de temps ; aea en préconise au moins 4.

turb’flow utilise un schéma d’Euler explicite à un sous-pas (annexe E). Par conséquent,

il faut un pas de temps beaucoup plus petit qu’avec un solveur implicite comme tascflow. Un

des intérêts des méthodes implicites est en effet de permettre une convergence temporelle plus

rapide que les solveurs explicites, la contrepartie étant que chaque itération temporelle nécessite

plus de temps CPU. Le critère “CFL=1” défini par l’équation (E.15) en annexe doit suffire à la

stabilité de la simulation ; par comparaison, l’utilisation d’un solveur implicite permet de choisir

un CFL de 5 à 100, selon les cas [45], ce qui représente un gain en temps du même facteur.

Les simulations présentées utilisent 250 000 itérations par cycle, ce qui correspond à un pas de

temps d’environ 10−8 secondes.

5.1.3 Principe d’une simulation rotor-stator

La simulation doit décrire le déplacement relatif du rotor par rapport au stator. Le maillage

est construit en morceaux indépendants : le domaine correspondant au rotor est mobile, celui

correspondant au stator est fixe. La frontière entre les deux domaines est l’interface rotor-stator,

ou interface glissante. A chaque pas de temps (instants discrétisés), le domaine du rotor est

déplacé dans le sens de rotation, comme sur la figure 5.1 ; les maillages à l’intérieur des deux

domaines restent inchangés. En grille d’aubes, les conditions de périodicité font de l’interface

glissante un domaine infini dans la direction ex.
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(a) t1 (b) t2

Fig. 5.1 – Déplacement du domaine du rotor relativement au domaine du stator :

positions relatives à deux instants t1 et t2 ; l’interface glissante rotor-stator est

représentée en pointillés

Deux interfaces rotor-stator ont été utilisées avec tascflow : dans un premier temps, il n’était

pas possible de mettre des domaines en mouvement relatif de translation. Un artifice a été utilisé,

qui consiste à mettre les domaines plans en rotation autour d’un axe fixe, à un très grand rayon.

Le rayon de courbure étant grand, la rotation est peu différente d’une translation (un rayon de

R = 100 m a été utilisé).

L’interface en translation, elle, correspond à un vrai comportement de grille d’aubes linéaire :

les calculs suivants ont été réalisés avec cette technique. La comparaison des performances de

chaque est proposée plus loin, au paragraphe 5.3.4. L’interface rotor-stator de tascflow est

généralisée, pleinement implicite, et l’interpolation se fait à l’ordre 1 (annexe E).

L’interface rotor-stator de turb’flow est d’un type différent ; l’interpolation est cette fois

d’ordre 2 grâce à l’utilisation de cellules fantômes [42], et son utilisation nécessite que les mailles

soient cöıncidentes au moins à un certain pas de temps (annexe E).

5.1.4 Réduction du problème à l’interface : périodicité

Les simulations présentées dans ce chapitre correspondent toutes au même système rotor-

stator. Celui-ci comporte B = 9 pales de rotor et V = 19 aubes de stator : on parle de système

“9 : 19”. Dans la partie acoustique de l’étude, on considère effectivement un système 9 : 19,

car l’application acoustique prend un temps négligeable devant celui nécessaire à une simulation

aérodynamique non stationnaire (1 minute vs. 1 semaine environ). Une configuration 9 : 18 est

peu différente du point de vue de l’écoulement puisque le serrage reste presque le même. On

peut donc faire une simulation 9 : 18 au lieu de 9 : 19. En deux dimensions, le calcul en grille

d’aubes 9 : 18 doit être effectué avec des conditions périodiques aux bords ; on a alors 9 fois le
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même arrangement 1 : 2, et on peut réduire le problème à la configuration 1 : 2 sans perte de

généralité.

Ceci réduit de près de 90% la taille de la simulation CFD, qui peut donc être effectuée

avec une précision supérieure pour un coût comparable : les sources acoustiques peuvent être

déterminées avec plus de précision. La simulation CFD a alors une périodicité temporelle égale à

la période de passage des pales, T0/B, avec B est le nombre de pales et T0 la période de rotation.

En conséquence, la transformation en série de Fourier fournit directement les harmoniques de

charges fλ d’ordre λ = mB : ce sont exactement les sources acoustiques dans l’équation (3.22).

Le premier harmonique de charge calculé est donc la source associée au premier harmonique de

bruit. Pour comparer, dans le cas étudié les harmoniques de charges responsables du premier

harmonique de bruit du rotor sont principalement ceux d’ordre 7 à 11 (paragraphe 4.4) : il est

beaucoup plus facile d’obtenir les sources situées sur le stator que celles situées sur le rotor dans

le cas étudié, ce qui justifie le choix de calculer d’abord le bruit du stator.

La configuration 9 : 19 étudiée peut être comparée à celle 11 : 19 étudiée par Arnone et

Pacciani dans [6]. L’auteur y compare la configuration bidimensionnelle 11 : 19 successivement

à des configurations 1 : 2, 3 : 5, 4 : 7 et 7 : 12. On peut ordonner les résultats en fonction de

l’erreur de pas angulaire commise. Si l’on compare à notre situation, l’erreur de pas angulaire

entre la configuration 9 : 19 et celle calculée (1 : 2) est de (1
2/ 9

19 − 1) = +5.6%. Le tableau 5.1

dresse un bilan des erreurs de pas angulaire dans les deux cas.

Stator : Rotor Erreur de pas
Cas “Arnone” angulaire (%)

1 : 2 −13.6%
3 : 5 +3.6%
4 : 7 −1.3%
7 : 12 +0.76%
11 : 19 0%

Rotor : Stator Erreur de pas
Cas valeo angulaire (%)

1 : 2 +5.6%
9 : 19 0%

Tab. 5.1 – Comparaison des réductions de périodicité de l’article de Arnone et

Pacciani [6] avec celle utilisée dans ce mémoire

En première approximation on peut considérer que l’erreur commise est de l’ordre de celle

commise sur la configuration 3 : 5 de [6]. On se reporte alors aux résultats fréquentiels du

même article ; les tendances fréquencielles sont correctement restituées, et les niveaux prévus

sont environ 20% plus faibles, ce qui est acceptable grâce à l’échelle logarithmique utilisée en

acoustique.

Toutes les simulations ont donc été réalisées avec une configuration 1 : 2. Une simulation

9 : 19 a cependant été réalisée, pour vérifier la validité de cette hypothèse dans notre cas qui

est légèrement différent de celui de Arnone et Pacciani, par exemple en termes de nombre de
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Reynolds. Elle est décrite dans la partie consacrée à la topologie.

5.1.5 Conditions aux limites

Les premières simulations ont été menées avec une vitesse de rotation Ω de 2550 tr/min, les

suivantes avec Ω = 2500 tr/min. L’influence de petits changements de la vitesse de rotation est

donc accessible.

La condition à l’entrée du domaine de calcul est un vecteur vitesse uniforme. Le triangle de

vitesses est déterminé par le point de fonctionnement (∆P,Q). La vitesse débitante V = −8, 15

m/s est obtenue en divisant le débit Q = 2400 m3/h par la surface active π · (R2
M − R2

m), avec

RM = 182 mm le rayon en tête de pale et Rm = 70 mm le rayon en pied de pale. La vitesse

de rotation est directement déterminée par le rayon : U = RΩ ; or Ω = 2500 tr/min équivaut

à Ω = 261, 8 rad/s, et comme le rayon vaut R = 130 mm on obtient U = 34, 0 m/s. Pour

Ω = 2550 tr/min, on trouve U = 31, 4 m/s.

Une pression moyenne égale à 0 Pa est imposée sur la face de sortie ; la moyenne est réalisée

sur l’ensemble de la face de sortie. Dans le cas de tascflow, cette pression de sortie est fixée à

une constante près puisque ce code est utilisé en incompressible.

Sur les bords du domaine (à gauche et à droite sur la figure 5.2 a), une condition de périodicité

est imposée. Sa nature dépend de la génération du maillage, des détails sont donnés dans le

paragraphe suivant.

Sur les bords de la tranche dans la direction de l’envergure (normale au plan de la figure

5.2 a), une condition de glissement est imposée (symétrie). Les aubes statoriques sont assimilées

à des parois adhérentes adiabatiques en lesquelles le flux de chaleur et la vitesse sont nuls. De

même pour les pales du rotor sauf que la vitesse est nulle dans le repère de la pale.

5.1.6 Trois générations de maillages

Les deux premières générations de maillages, appelées Maillage de Génération 1 (MG1)

et Maillage de Génération 2 (MG2), ont des topologies droites de type fronts de grilles. Sur la

figure 5.2 qui représente les topologies, les traits de constructions ont été laissés afin de visualiser

la structure du maillage. Avec la troisième génération de maillages (MG3), la topologie suit les

sillages issus de la pale du rotor ainsi que ceux issus des aubes du stator. Ceci permet l’utilisation

de mailles orientées dans le sens de l’écoulement autour des pales et des aubes, en particulier près

de l’interface périodique : la résolution est ainsi améliorée. De plus, les sillages ne traversent plus

l’interface périodique avec cette nouvelle topologie ; le paragraphe 5.3.2 présente les avantages

de cette nouvelle caractéristique du maillage.

Le fait d’imposer une pression constante sur la face de sortie est incompatible avec le caractère
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(a) MG1 (b) MG2 (c) MG3

Fig. 5.2 – Trois générations de topologies

fluctuant des sillages issus du stator : si les sillages se propagent jusqu’à elle, les fluctuations

sont réfléchies, comme cela a été démontré dans [11]. Pour éviter ce phénomène, un domaine

supplémentaire est ajouté en aval de la face de sortie sur les maillages MG1 et MG2. Les gradients

de densité de mailles y sont grands afin que les sillages soient fortement atténués : le domaine

ajouté agit comme une éponge qui absorbe les sillages [14].

Lors de la conception de MG3, ce phénomène a été pris en compte : les gradients de densité

de mailles sont forts dès le bord de fuite du stator. L’effet d’éponge est alors plus progressif, et le

domaine de sortie n’a plus besoin d’être grand pour que les fluctuations soient faibles lorsqu’elles

atteignent la face de sortie [63]. On vérifie sur le domaine de sortie que les écarts par rapport

à la pression imposée (0 Pa) sont inférieurs à 2 Pa. Cette quantité est largement inférieure aux

fluctuations observées sur les aubes de stator, qui sont de l’ordre de 40 Pa. On peut donc négliger

ces variations devant les phénomènes principaux : le domaine de sortie n’a pas à être rallongé.

Le maillage MG1 a été généré avec Mulcad (figure 5.3). Les interfaces périodiques sont

généralisées, ce qui signifie que le calcul des différents flux de part et d’autre des interfaces

nécessite une interpolation. L’interface généralisée porte le nom de Generalized Grid Interface

(GGI). La densité de mailles a été réduite au maximum tout en conservant une définition précise

des sillages. Sur la première maille près des parois (pales ou aubes), y+ est de l’ordre de 30 :

le maillage est adapté aux lois de paroi avec un modèle de fermeture k − ε. Une présentation

générale des modèles de turbulence est proposée en annexe E.

Le maillage MG2 a lui été réalisé avec Gridgen. Il est plus raffiné : on vérifie y+ ≈ 1 sur

la première maille près des parois, ce qui justifie l’emploi de modèles bas-Reynolds. Les deux
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(a) MG1 (b) MG2 (c) MG3

Fig. 5.3 – Trois générations de maillages

modèles utilisés sont k − ω et SST. Les mailles, cette fois, sont cöıncidentes aux interfaces

périodiques. Ceci permet d’utiliser le solveur turb’flow ; de plus, à cause de l’interpolation,

les interfaces généralisées diffusent les informations : les sillages qui les traversent sont lissés,

alors que le problème ne se pose pas avec une interface cöıncidente 1 − 1. De part et d’autre

de l’interface rotor-stator, la distribution de mailles est uniforme, et les mailles sont presque

carrées, pour éviter que l’interface ne dissipe trop les sillages.

La troisième génération de maillages (MG3) est inspirée des résultats publiés à l’ISUAAAT

[63] et suit les préconisations sur les répartitions de mailles des calculs stationnaires, afin que

les sillages issus du rotor ne soient pas trop dissipés. Le maillage a également été généré avec

Gridgen selon une procédure décrite dans [8]. Un raffinement derrière le bord de fuite des pales

du rotor est nécessaire pour que les sillages ne soient pas dissipés numériquement. Le maillage est

adapté à l’utilisation des modèles bas-Reynolds tels que k−ω et SST. La distribution spatiale des

mailles est uniforme à l’interface rotor-stator, et le nombre de points à cette interface respecte

un critère de Nyquist (énoncé au paragraphe 4.2.2).

Dans le cas étudié, on considère en pratique qu’il faut au moins 10 points par longueur

d’onde étudiée dans le sillage (k = 10 dans la relation du paragraphe 4.2.2). Ainsi la plus grande

part des informations traverse l’interface sans atténuation, et les résultats sont de meilleure

qualité. Chaque composante de Fourier du signal de vitesse, dans un sillage d’une pale de rotor,

correspond à un harmonique de charge sur le stator : la restitution correcte des sillages du rotor

est par conséquent très importante. Les comparaisons sur le nombre de points à l’interface sont

présentées dans le tableau 5.3, avec les temps de calculs associés à chaque type de maillage.

Trois distances rotor-stator ont été utilisées sur le maillage MG3 [8]. Les trois distances

rotor-stator dRS étudiées sont celle de référence avec 14 mm (MG3, entrefer large), une distance

intermédiaire de 9.2 mm (MG3m, entrefer moyen), et une distance courte de 5.3 mm (MG3f,

entrefer fin). La corde axiale vaut 26 mm, ce qui donne des valeur du rapport dRS/c respecti-

vement de 54%, 35% et 20%. Deux publications [63, 89] permettent de justifier le choix de la

topologie et du maillage ; la démarche suivie est reprise dans les paragraphes qui suivent.
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Une simulation a été effectuée avec un maillage dérivé de MG3f (entrefer faible), mais deux

fois plus dense dans chaque direction. Ce cas est baptisé “MG4f” bien qu’on ne puisse pas

vraiment parler d’évolution de génération de maillage, puisque les mailles obtenues sont trop

petites près de la paroi (y+ atteint parfois 0.5). L’idéal aurait été de construire un maillage

entièrement nouveau, qui respecte la condition y+ = 1 sur la première maille, avec des sauts de

mailles les plus petits possibles et en soignant les angles des mailles : cette étude n’a pas été

menée. On considère que l’on a indépendance du résultat vis-à-vis du maillage si les résultats

obtenus avec MG3f et MG4f sont identiques.

Pour comparer la configuration 1 : 2 à celle 9 : 19, il est indispensable de réaliser une

simulation complète 9 : 19. Le maillage correspondant a été obtenu à partir de la MG3 (entrefer

large). Le canal inter-aubes du stator a été remaillé quasiment à l’identique, avec un serrage

correspondant non plus à la configuration 9 : 18 (ou 1 : 2) mais à la configuration réelle 9 : 19. Il

a ensuite été dupliqué 19 fois (au lieu de 2 précédemment). La partie rotor du maillage n’a pas

été modifiée, elle a seulement été dupliquée 9 fois. La simulation a été menée avec le modèle de

turbulence SST.

Une autre simulation 9 : 19 a été effectuée, sur un autre maillage. Les résultats stationnaires

sont satisfaisants [11], mais la simulation non stationnaire diverge, vraissemblablement parce

que le maillage est trop lâche, en particulier à l’interface rotor-stator. Les simulations rotor-

stator non stationnaires nécessitent une bonne qualité de maillage sous peine de conduire à une

mauvaise restitution des phénomènes physiques.

Le tableau 5.2 présente les maillages utilisés dans les principales simulations, ainsi que la

plupart des caractéristiques de ce maillage. Le nombre de nœuds indiqué correspond au nombre

de nœuds dans un plan de calcul. En réalité, la version utilisée de tascflow (2.11) nécessite au

moins trois mailles dans le sens de l’envergure, il y a par conséquent trois fois plus de mailles sur

le maillage réel que ce qui est indiqué ici. La finesse des mailles près des parois est représentée

par les valeurs minimale et maximale de y+ près des parois des aubes du stator.

Nom Topologie Périodicité Entrefer Mailleur Taille y+

MG1 droite 1 : 2 GGI large Mulcad 15 296 15-17
MG2 droite 1− : 2 1 − 1 large Gridgen 28 248 1.8-1.0
MG3 courbe 1 : 2 1 − 1 large Gridgen 40 749 1.8-1.0

MG3m courbe 1 : 2 1 − 1 moyen Gridgen 37 917 1.8-1.0
MG3f courbe 1 : 2 1 − 1 faible Gridgen 35 085 1.8-1.0
MG4f courbe 1 : 2 1 − 1 faible Gridgen 136 618 0.9-0.5
9-19 courbe 9 : 19 1 − 1 large Gridgen 364 719 1.8-1.0

Tab. 5.2 – Noms des principaux maillages utilisés dans les simulations rotor-stator

et caractéristiques associées : type de topologie, interface périodique, taille de l’en-

trefer, mailleur utilisé, nombre de mailles dans un plan, extrema des y+ sur les

premières mailles aux parois du stator
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5.1.7 Besoins numériques du calcul

La convergence vers un régime périodique établi n’est pas assurée dès la première période de

calcul effectuée : il faut initialiser la simulation par une étape transitoire correspondant à environ

7 périodes de passages de pales. Les techniques de contrôle de la convergence sont présentées au

paragraphe 5.2.1. Si les paramètres de simulation changent, par exemple le modèle de turbulence,

il faut refaire plusieurs périodes de passage de pale avant que le résultat ne soit de nouveau

cyclique.

Le temps CPU indicatif du tableau 5.3 est donné par pas de temps, avec 12 sous-itérations

maximum par pas de temps, sur une machine SGI-Octane monoprocesseur R12000 cadencée

à 300 MHz, sans utilisation de mémoire virtuelle, et en simple précision. Le temps de calcul

associé à la simulation complète doit être multiplié par le nombre de périodes (environ 7) et par

le nombre de pas de temps par période (64 minimum). Ainsi le temps de référence pour une

simulation sur un maillage MG1 est d’environ 36 heures ; pour le maillage 9 : 19 le temps de

référence est d’environ 1300 heures (54 jours). Pour le maillage MG3 ordinaire (1 : 2), le temps

de référence en 2D est d’environ 156 heures (6 jours et demi). En supposant que les temps de

calcul sont environ linéaires avec la taille du problème, pour une simulation 3D (toujours 1 : 2)

et environ 30 mailles dans le sens de l’envergure, on obtient un temps approximatif de 195 jours

(6 mois et demi).

La correspondance entre les temps d’exécution des différentes machines est présentée dans le

tableau 5.4. La mémoire RAM nécessaire est pratiquement proportionnelle à la taille du maillage

(en nombre de nœuds) ; cependant, les interfaces généralisées nécessitent plus de mémoire. Elle

est donnée pour la version 2.11 de tascflowcompilée pour SGI (64 bits).

Maillage MG1 MG2 MG3 MG4f 9 : 19 MG3
Nombre de points à l’interface
devant un passage rotor

75 87 160 320 160

Nombre de points total sur une
tranche 2D

15296 28248 40749 136618 364719

Temps CPU indicatif 250 s 500 s 1100 s 4000 s 9000 s
Mémoire RAM nécessaire 63 Mo 126 Mo 154 Mo 722 Mo 1.45 Go

Tab. 5.3 – Données sur les maillages en fontion de leur génération

Les simulations sont résumées dans le tableau 5.5. Les noms des notations correspondent

à une nomenclature utilisée par souci de commodité. Les noms se présentent sous la forme

suivante : mgn Ω interface nbt turb (919). Dans cette notation, mgN désigne la génération de

maillage (MG1, MG2, MG3, MG3f, MG4f) ; Ω correspond à la vitesse de rotation en tours

par minute ; rot ou trans désigne le type d’interface, en rotation ou en translation. Enfin, nbt

indique le nombre de pas de temps par période de passage de pale. Ainsi, mg3 2500 trans 64 sst
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Machine utilisée pour le calcul CPU relatif
Eros : SGI Octane R12000 cadencé à 300MHz ; RAM 1.3Go 1
Chronos : SGI Octane R10000 cadencé à 200MHz ; RAM 750Mo 0.7
Mesh : SGI Indigo2 R10000 cadencé à 200MHz ; RAM 512Mo 0.64
Hercule : PC sous Windows cadencé à 1.7GHz ; RAM 2Go 2
Parrallel : Eros+Chronos+Mesh+Mesh en parrallèle 2.2

Tab. 5.4 – Temps CPU relatif, divisé par celui sur Eros : indications relatives à la

machine utilisée

correspond à un calcul effectué sur le maillage MG3, à la vitesse de rotation Ω de 2500 tr/min ;

l’interface rotor-stator est une interface en translation, le pas de temps correspond à 64 pas par

période de passage de pale et le modèle de turbulence utilisé est le modèle SST. Les simulations

utilisant le modèle k−ε sont effectuées avec un modèle de lois de parois. Les simulations utilisant

le modèle k − ω et effectuées avec tascflow utilisent le limiteur de Pk de Menter (annexe E).

Nom Topologie Interface Code Turbulence Ω nbt

mg1 2550 rot 18 ke MG1 rotation tascflow k − ε 2550 18
mg1 2550 rot 64 ke MG1 rotation tascflow k − ε 2550 64
mg1 2550 rot 128 ke MG1 rotation tascflow k − ε 2550 128
mg1 2550 rot 256 ke MG1 rotation tascflow k − ε 2550 256
mg1 2550 trans 64 ke MG1 translation tascflow k − ε 2550 64

mg2 2550 rot 32 kw MG2 rotation tascflow k − ω 2550 32
mg2 2550 rot 64 kw MG2 rotation tascflow k − ω 2550 64
mg2 2550 rot 128 kw MG2 rotation tascflow k − ω 2550 128
mg2 2550 trans 64 kw MG2 translation tascflow k − ω 2550 64
mg2 2500 trans 64 kw MG2 translation tascflow k − ω 2500 64
mg2 2500 trans 64 sst MG2 translation tascflow SST 2500 64
mg2trans2500 64 MG2 translation tascflow k − ω 2500 64

mg3 2500 turbflow kw MG3 translation turb’flow k − ω 2500 (*)
mg3m 2500 turbflow kw MG3m translation turb’flow k − ω 2500 (*)
mg3f 2500 turbflow kw MG3f translation turb’flow k − ω 2500 (*)
mg3f 2550 rot 64 kw MG3 rotation tascflow k − ω 2500 64
mg3f 2550 rot 128 kw MG3 rotation tascflow k − ω 2500 128
mg3f 2550 rot 256 kw MG3 rotation tascflow k − ω 2500 256
mg4f 2550 rot 64 kw MG4 rotation tascflow k − ω 2550 64
mg3 2500 trans 64 sst MG3 translation tascflow SST 2500 64

mg3 2500 trans 64 sst 919 9 − 19 translation tascflow SST 2500 64

Tab. 5.5 – Inventaire des simulations rotor-stator effectuées ; les maillages sont

décrits dans le tableau 5.2 ; (*) : 250 000 pas par période (schéma explicite)
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5.2 Technique d’exploitation des simulations

Ce paragraphe est une présentation de la méthode qui consiste, à partir des simulations

aérodynamiques, à calculer la pression sur les aubes de stator, pour en déduire le bruit rayonné

par celui-ci. L’analyse des résultats est reportée au paragraphe 5.3, en même temps que la

comparaison des effets des différents paramètres de simulation.

5.2.1 Utilisation des résultats temporels

Au moment du dépouillement, avant de comparer les résultats, il faut corriger les origines

temporelles : en effet la position relative de l’aube de stator de référence (par exemple celle de

gauche) par rapport à la pale de rotor est différente d’un maillage à l’autre.

Les coefficients intégraux CX et CY sont les projections, respectivement sur l’axe principal de

l’écoulement (ez) et sur la direction de rotation (eθ), de l’effort intégré sur toute la corde (intrados

plus extrados). On a donc une valeur par pas de temps pour le profil entier : CX(t) et CY (t). Les

CX(t) de toutes les simulations sont présentés sur la figure 5.4. Les informations sont redondantes

avec celles des hodographes présentés ci-après ; cependant la visualisation est différente avec cette

représentation. Les coefficients sont adimensionnalisés par la pression dynamique, calculée de la

façon suivante :

Pdyn =
1
2
ρW 2 (5.1)

avec W la vitesse relative en amont du rotor. Par exemple, dans le cas de référence, pour

N = 2500 tr/min et Q = 2400 m3/h on trouve Pdyn = 715 Pa.

Fig. 5.4 – Calculs rotor-stator : représentation de Cx en fonction du temps, pour

les différents calculs entrefer large ou court. On constate que l’enveloppe de ces

courbes est assez large

On peut vérifier la convergence d’une simulation non stationnaire en superposant l’ellipse

de convergence ou hodographe (CX , CY )(t) de la dernière période calculée, t ∈ [t1, t1 + T ], avec



5.2. Technique d’exploitation des simulations 91

celle de l’avant dernière période calculée, t ∈ [t1 − T, t1]. Elles doivent être confondues. De cette

façon, on peut aussi apprécier le décalage entre deux simulations effectuées dans des conditions

de calcul différentes. Après 7 périodes environ, le calcul est convergé, comme on le constate

sur l’exemple de la figure 5.5, associée à la simulation mg3 2500 trans 64 sst. Le début de la

convergence (a) est marqué par une phase de transition assez courte ; après 2 périodes environ

l’allure générale de l’hodographe est bonne. Les 5 périodes suivantes (b) oscillent autour de la

bonne solution ; lorsqu’on compare les résultats obtenus à la période 7 et ceux de la période 8

on ne constate aucune différence (c) : on dit alors que la simulation est convergée.

(a) période transitoire (b) début de convergence

(c) calcul convergé

Fig. 5.5 – Convergence d’une simulation rotor-stator non-stationnaire typique

Les hodographes permettent aussi d’apprécier les variations temporelles de l’effort exercé à

chaque instant ; en effet, la force appliquée sur le profil est la somme vectorielle de CX et de CY .

Parcourir l’ellipse revient à incrémenter le temps, et à chaque pas de temps, le segment reliant

l’origine au point de cordonnées (CX , CY ) correspond au vecteur force instantané (figure 5.6) :

l’ellipse donne une idée de la variation de ce vecteur dans le temps. Dans le cas d’un calcul

acoustique compact, la variation de ce vecteur correspond exactement à la source acoustique.

Les coefficients de pression ne sont pas présentés sous la forme adimensionnalisée classique.

En effet, la pression appliquée correspond exactement aux sources acoustiques, il est donc plus

intéressant de représenter cette quantité. Le Cp classique, lui, est un coefficient adimensionnalisé
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Fig. 5.6 – Calculs rotor-stator : signification d’un tracé d’hodographe : chaque

point de la courbe correspond à un pas de temps, et l’effort appliqué à cet instant

est exactement représenté par le vecteur allant de l’origine à ce point

par la pression dynamique : il est utile pour comparer aérodynamiquement deux configurations

à des points de fonctionnement différents. Cependant, lorsque les simulations à comparer ont

été effectuées au même point de fonctionnement, la pression dynamique qui sert à adimension-

naliser les Cp est identique d’une simulation à l’autre : il revient alors au même, dans ce cas, de

comparer les coefficients adimensionnalisés ou la pression elle-même. Il n’est donc pas nécessaire

de représenter le Cp en plus de la pression.

C’est donc la pression le long de la corde qui est présentée dans le paragraphe 5.3. La distribu-

tion de pression, représentée sur la figure 5.7 à deux instants différents et pour trois simulations

de référence, rend compte de la non stationnarité des phénomènes mis en jeu. Les trois simu-

lations retenues pour servir d’exemples sont caractéristiques de l’ensemble des simulations de

ce mémoire. Il s’agit des simulations nommées mg1 2550 rot 256 ke, mg2 2500 trans 64 sst et

mg3 2500 trans 64 sst.

5.2.2 Maillage acoustique

Une fois connues les sources acoustiques, la formule (3.22) mène au rayonnement acoustique

de chaque élément d’aube de stator. Cette dernière étape nécessite une description géométrique

de l’aube, pour connâıtre la surface de chaque élément et les angles γ et γr associés, ce qui

constituera le maillage acoustique. Ce paragraphe décrit une procédure possible pour calculer

ces valeurs et construire ainsi le maillage acoustique.
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(a) MG1 (b) MG2

(c) MG3

Fig. 5.7 – Pression sur l’aube de stator : influence de l’instant considéré sur trois

calculs. Les données concernant t = 0 apparaissent aussi sur d’autres graphes, elles

sont répétées ici pour plus de clarté dans la comparaison avec celles à t = T/4

Pour fabriquer le maillage acoustique, c’est systématiquement le maillage qui a servi dans

la simulation aérodynamique associée au cas étudié (MGi) qui est utilisé. Il est réécrit sous

un format universel de la façon suivante. On définit une abscisse curviligne qui décrit le profil

bidimensionnel en partant du Bord d’Attaque, puis parcourt l’extrados jusqu’au Bord de Fuite,

avant de revenir au Bord d’Attaque par l’intrados. Le profil est donc décrit des deux côtés, on

ne néglige pas l’épaisseur dans l’approche. La pression est évaluée à chaque instant discrétisé

en chaque point de ce parcours : on ne fait ni l’hypothèse de compacité en corde, ni celle de

compacité en épaisseur pour le profil. L’indice de parcours des éléments de ce maillage est “pt”,

l’abscisse curviligne est s.

Une envergure arbitraire de 1 mm a été attribuée au maillage 2D ; les aires da des éléments

pt sont donc obtenues de la façon suivante : da(pt) = s(pt) × 1 mm. Les définitions de Φ, γ et

γr ont été données dans le paragraphe 3.2.1, formule (3.10). Par définition, γr est identiquement

nul en 2D : γr = 0.

Les simulations effectuées avec tascflow utilisent un repère “CFD”, noté (X,Y,Z). Par

opposition, (x, y, z) désigne le repère “acoustique” à partir duquel on a obtenu les formules
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définissant les angles ou donnant le bruit. Dans le cas de la figure 5.2(a) par exemple, on note

que l’écoulement se fait dans le sens de −eZ , donc z = Z. On remarque aussi que Ω < 0 ; comme

à t = 0 on a eθ = ey, on en conclut que y = −X. Enfin, eY = eZ ∧ eX = +ex et l’on a finalement

les équivalences suivantes : (x, y, z) = (Y,−X,Z). L’équation (3.10) devient alors :

Φ = arctan
y

x
= − arctan

X

Y

γ = arctan
(−nx sinΦ + ny cos Φ

nz

)
= − arctan

(
nY sin Φ + nX cos Φ

nZ

)
avec n le vecteur normal à l’élément d’aube considéré, (nx, ny, nz) ses coordonnées dans le repère

(x, y, z) et (nX , nY , nZ) ses coordonnées dans le repère (X,Y,Z).

5.2.3 Harmoniques de charge

Maintenant que le maillage acoustique est construit, il reste à affecter des sources à chaque

point de ce maillage. Ce paragraphe présente une possibilité pour le faire.

Le calcul du bruit rayonné par le stator est basé sur des simulations de type 1 : 2. La période

est donc la Période de Passage d’une Pale PPP ; elle est B = 9 fois plus petite que la période

de rotation de l’hélice, les fréquences calculées sont des harmoniques de la fréquence de passage

des pales (Blade Passing Frequency and Harmonics BPFH en anglais).

Cela signifie que l’on obtient les harmoniques de charges (Blade Loading Harmonics BLH

en anglais) fmB ∀m directement par transformation en série de Fourier du signal temporel. La

formule (3.22) indique que ce sont ces mêmes fréquences qui apparaissent dans le calcul du bruit.

L’utilisation de la transformation en série de Fourier a été écrite dans un chapitre précédent,

équation (3.3). Sous la forme discrète avec nbt pas de temps espacés de dt (T = nbt · dt), elle

s’écrit :

f̃(x∗, ω) =
+∞∑

λ=−∞
fλ(x∗) × δ (λΩ − ω)

fλ(x∗) =
1

nbt

nbt∑
k=1

f(x∗, k.dt) × eiωk.dt (5.2)

où ω =
2πλt

nbt
et T = nbt × dt

Dans cette formule, Ω est la vitesse de rotation et ω la pulsation étudiée ; λ est l’ordre de

l’harmonique correspondant. nbt désigne le nombre de pas de temps par période, T la période

du phénomène (passage de pales). x∗ est l’abscisse curviligne décrivant la corde développée, qui

est définie ci-dessous.
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Les résultats aérodynamiques présentés plus haut prennent avec cette opération un aspect

différent. L’examen des résultats en harmoniques de Fourier est en effet mieux adapté à l’ap-

proche fréquentielle choisie. Ce sont eux qu’il faut comparer pour savoir si des différences entre

deux signaux temporels peuvent avoir une influence acoustique.

Les harmoniques de charges sont représentés d’une façon inspirée par les travaux de Sears.

Le chapitre 6 est consacré à la méthode indirecte ; on y présente une loi analytique de répartition

de l’amplitude des harmoniques de charges le long de la corde, du bord d’attaque au bord de

fuite. Cette répartition est systématiquement comparée avec celle calculée, pour chaque harmo-

nique. Des détails sont donnés dans le paragraphe 6.1.2 ; pour l’instant seule la comparaison des

harmoniques de charge le long de l’aube de stator nous intéresse. La technique de présentation

des résultats est la suivante :

- on développe la ligne constituée par l’extrados d’une part (Bord d’Attaque BA - extrados
– Bord de Fuite BF), et celle constituée par l’intrados d’autre part (BF-intrados-BA) ;

- on définit, pour l’extrados d’une part et pour l’intrados d’autre part, l’abscisse curviligne
x∗, avec x∗ = −1 au Bord d’Attaque et x∗ = 1 au Bord de Fuite ;

- on représente le long de cette ligne les modules et phases des harmoniques de l’effort
appliqué à chaque élément fλ(x∗), adimensionnalisé par la surface (donc homogène à
une pression en Pascals)

Les résultats sont présentés sur la figure 5.8 pour les trois principaux types de calculs : un

exemple sur MG1, un sur MG2 et un sur MG3. Dans chaque cas, on a choisi la simulation ayant

la meilleure qualité ; la justification de ces choix nécessite les résultats du paragraphe 5.3. Le cal-

cul choisi pour caractériser MG1 est celui nommé mg1 2550 rot 128 ke dans le tableau 5.5 : il est

représentatif d’une solution convergée avec MG1. La simulation nommée mg2 2500 rot 64 sst a

été choisie pour représenter les résultats avec MG2 : le modèle de turbulence SST étant celui qui

donne les résultats les plus proches de la mesure (annexe E), c’est celui qu’il faut utiliser en prio-

rité. Les résultats obtenus sur le maillage MG3 sont illustrés par le calcul mg3 2500 rot 64 sst :

des comparaisons entre le maillage MG2 et MG3 sont donc possibles, elles mettent en évidence

le rôle de la topologie et du maillage.

Les harmoniques représentés sont ceux d’ordre 1 à 4 : l’harmonique d’ordre 0, qui correspond

à la charge stationnaire, n’engendre aucun bruit pour une aube fixe, et les harmoniques d’ordres

supérieurs sont moins intéressants à calculer pour Valeo. Les fluctuations de charges sont plus

intenses près du bord d’attaque de l’aube, surtout pour les premiers harmoniques. Lorsqu’on

monte en fréquence, les modules décroissent rapidement ; ainsi le module de l’harmonique 3 ne

dépasse pas 6 Pa, ce qui se rapproche de la précision supposée de la simulation non stationnaire.

Une incertitude pèse donc sur la précision des harmoniques d’ordres plus élevés, qui ne sont pas

présentés.
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(a) Module, MG1 (b) Phase, MG1

(c) Module, MG2 (d) Phase, MG2

(e) Module, MG3 (f) Phase, MG3

Fig. 5.8 – Répartition des quatre premiers harmoniques de charge le long de la

corde pour les simulations de référence sur les trois maillages, modules adimen-

sionnalisés par la surface (donc homogènes à une pression en Pascals) et phases
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Sur les graphes représentant les phases, on constate que celles-ci ne sont pas du tout constantes

le long de la corde : les sources interfèrent entre elles, et l’hypothèse de compacité en corde ne

peut donc pas être utilisée. De plus, l’évolution du module ou de la phase des harmoniques

n’est pas la même côté intrados que côté extrados : l’hypothèse de compacité en épaisseur n’est

pas valable ici. Cette hypothèse est faite dans toutes les théories linéarisées de l’aérodynamique

instationnaire : par exemple la théorie de Sears présentée au chapitre 6 suppose que les charges

sont en opposition de phase sur les deux faces. Des aménagements sont donc nécessaires si l’on

veut utiliser l’approche de Sears.

Fig. 5.9 – Onde monodimensionnelle de vitesse de phase Uc

La pente des courbes représentant la phase correspond à la vitesse de phase des phénomènes

générateurs de bruit. Pour la calculer, en première approche on assimile le profil à sa développée

telle qu’elle est définie plus haut. La vitesse de phase pour chaque harmonique de fluctuation de

charge est assimilée à la vitesse de phase d’une onde monodimensionnelle se propageant le long

de la développée. Si λ∗ est la longueur d’onde aérodynamique caractéristique de la perturbation

de fréquence ω
2π , et k∗ le nombre d’onde associé, alors on a les relations suivantes :

ω

2π
=

Uc

λ∗ k∗ =
2π
λ∗ =

ω

Uc

où Uc est la vitesse de phase de l’onde considérée (figure 5.9). L’onde ei(ωt−k∗x) s’écrit, au point

x + ∆x, sous la forme ei(ωt−k∗(x+∆x)). L’écart de phase entre les deux points espacés de ∆x est

donc ∆Ψ = −k∗∆x, et on a finalement :

Uc = −ω
∆x

∆Ψ

Dans le cas du bruit de raies, on a ω = mΩ où m est le rang de l’harmonique étudié :

Uc = −mΩ
∆x

∆Ψ

enfin, puisque x∗ = 2x
c − 1 on peut écrire Uc de la façon suivante :
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Uc = − mΩ
2
c

(
∂Ψ
∂x∗

) (5.3)

La quantité Uc de l’équation (5.3) ne correspond pas nécessairement à un phénomène phy-

sique identifiable. Ainsi, lorsque le module est faible, le calcul de la phase n’est pas fiable en

raison d’incertitudes numériques. Par ailleurs, la vitesse de phase calculée très près du bord

d’attaque correspond à la convection le long de la développée du bord d’attaque, quantité dif-

ficilement interprétable en raison de la courbure. Le calcul de Uc n’a en fait de sens que si le

diagramme fait apparâıtre une portion linéaire. De plus, la vitesse de phase des ondes ne peut

être interprétée comme une vitesse de convection que si elle est inférieure à celle de l’écoulement

U0 à cet endroit.

La figure 5.10 présente, pour la simulation MG3, les zones où l’on peut calculer une vitesse de

convection, pour les quatre premiers harmoniques (les données sont celles de la figure 5.8 f). Le

résultat est reporté sur la figure 5.11 pour l’harmonique 1. L’abscisse correspond effectivement

à x∗, mais lors du calcul des dérivées il faut faire attention au signe de dx∗, qui change au milieu

du graphe. De plus il ne faut pas tenir compte des sauts égaux à 2π, dus à l’arctangente. Les

valeurs de la vitesse de phase calculée sont reportées sur la figure 5.11.

Fig. 5.10 – Mise en évidence des zones où l’on peut calculer une vitesse de convec-

tion

Les vitesse de phase calculées sont de l’ordre de 3 à 90 m/s pour ce premier harmonique.

Dans la zone où la vitesse de phase est très forte, on ne peut pas interpréter la vitesse de phase

comme une vitesse de convection : toute la zone est à peu près en phase. Dans les autres zones,

les ondes induites se déplacent à des vitesses largement subsoniques le long de la corde. Cela est
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Fig. 5.11 – Calcul de la vitesse de convection en différents endroits de l’intrados

et de l’extrados pour λ = 1

contraire à l’hypothèse de Sears, selon laquelle la vitesse de phase est infinie, puisque la phase

est constante dans l’équation (5.3).

La convection est différente entre l’intrados et l’extrados, ce qui confirme la non-compacité

en épaisseur constatée lors de l’observation des modules. L’hypothèse de Sears, selon laquelle

l’intrados est exactement en opposition de phase avec l’extrados, est donc invalidée par ce calcul.

Côté intrados, la phase est quasiment constante, ce qui correspond assez bien aux hypothèses

de Sears : on n’y calcule pas de vitesse de convection, l’information se propage instantanément

le long de la corde. Côté extrados en revanche, la vitesse de phase est d’abord très faible (3

m/s), puis elle augmente avant de s’inverser. L’inversion est vraissemblablement associée à la

recirculation observée à cet endroit, à l’extrados, après la mi-corde.

La vitesse de phase dépend de l’harmonique considéré (figure 5.8), ce qui signifie que ce

ne sont pas les mêmes aspects des phénomènes physiques qui sont responsables du bruit aux

différents harmoniques. Cependant, plus l’ordre de l’harmonique augmente et plus les modules

sont faibles : les phases sont alors moins fiables.

A ordre d’harmonique fixé, la vitesse de phase dépend aussi beaucoup des paramètres de la

simulation (figure 5.8) : la qualité de la simulation rend plus ou moins bien compte de la nature

réelle des phénomènes générateurs de bruit. Les modules obtenus avec les trois simulations sont

comparés sur la figure 5.28 du paragraphe 5.3.2. Les données exploitées sont les mêmes que sur

la figure 5.8, elles sont répétées pour plus de clarté dans la comparaison.
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5.2.4 Harmoniques de bruit et comparaison à une mesure

Une fois les sources fréquentielles connues, on peut effectuer le calcul acoustique. Pour cela,

il faut donner une épaisseur à la tranche bidimensionnelle rotor-stator sur laquelle ont été ef-

fectuées les simulations CFD. Cette épaisseur doit être faible, car le domaine de validité (selon

l’envergure) des sources acoustiques calculées n’est pas connue a priori : on la fixe arbitrairement

à 1 mm.

Le programme rsf permet alors le calcul du champ acoustique Lp(x) dans tout l’espace,

en utilisant l’équation (4.3). On peut calculer la directivité des sources, le niveau de pression en

un point spécifique, ainsi que la puissance acoustique rayonnée telle que définie par l’équation

(4.1). Etant donné le nombre de cas à comparer, la représentation du champ acoustique doit être

synthétique : on ne peut pas présenter les diagrammes de directivité. La puissance acoustique

est représentative du rayonnement global d’une source, contrairement à la pression acoustique

en un point, à cause de la directivité de celle-ci. C’est donc sur la puissance acoustique que les

comparaisons de bruit calculé se font.

Les résultats sont résumés dans le tableau 5.17 page 125, et seront rappelés au paragraphe

5.3 lors de l’analyse par paramètre. Les notations utilisées sont les mêmes que dans le tableau

5.5 ; (a) indique que la partie acoustique a été effectuée avec Ω = 2550 tr/min ; si rien n’est

précisé c’est qu’elle a été effectuée à la vitesse de rotation utilisée pour la simulation RANS.

La première observation est relative à la différence entre le rayonnement des harmoniques

d’ordres pairs et ceux d’ordres impairs. Cette différence est due à la nature de la configuration

étudiée (9 : 19) : les interférences concernant les harmoniques d’ordres impairs sont majoritai-

rement destructrices, celles qui concernent les harmoniques d’ordres pairs sont majoritairement

constructrices. Ce point est détaillé plus largement dans l’annexe C.2.

Les éléments de validation manquent pour l’instant, à cause des difficultés à réaliser une

expérience acoustique qui restitue le comportement d’une double grille d’aubes rotor-stator. Il

faut donc comparer au système rotor-stator complet, pour lequel il est possible de réaliser des

mesures de bruit. Si l’on mesure un niveau inférieur à celui prévu, c’est que la simulation a

surévalué le bruit ; cependant, si l’on mesure un niveau supérieur à celui prévu il est possible

que ce soit le bruit du rotor qui masque celui du stator.

Ces résultats correspondent au rayonnement d’une section de 1 mm d’envergure. Pour

connâıtre le rayonnement du stator complet, il manque les données aux autres rayons. Ce-

pendant, les aubes du stator ont la même forme et la même taille quel que soit le rayon : en

première approche on peut considérer que le bruit rayonné par la tranche calculée est exacte-
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ment identique au bruit rayonné par les autres tranches, et que les tranches rayonnent toutes

en phase. Avec cette hypothèse, comme l’envergure totale du stator étudié est, dans la réalité,

d’environ 110 mm, il faut ajouter 20 log10(110) = 40.8 dB à chaque niveau du tableau 5.17. Les

niveaux sont alors nettement plus proches de ce qui est mesuré pour le GMV complet.

Afin de comparer plus précisément à la réalité, des mesures ont été effectuées sur le système

étudié. Conformément à l’usage dans l’automobile, ces mesures sont des mesures de pression

acoustique, effectuées en chambre semi-anéchöıque [17]. Le GMV est suspendu en l’air à 1 m

du sol par des tendeurs élastiques qui absorbent les vibrations. Un unique microphone mesure

la pression acoustique en un point situé sur l’axe de rotation du ventilateur, à une distance

horizontale de 1 m comme sur la figure 5.12. L’acquisition est faite sur une bande de 12.5 Hz

de large, avec un analyseur de spectre de type HP35670A et un microphone classique B&K. Le

calcul de l’énergie contenue dans chaque raie est effectué en considérant l’intégrale de la pression

acoustique mesurée sur une largeur de 25 Hz autour de la fréquence centrale de la raie.

Fig. 5.12 – Mesure normalisée de la pression acoustique rayonnée par un GMV

Aucune mesure de puissance acoustique n’est disponible pour les GMV, il n’est donc pas

possible de comparer les puissances calculées jusqu’ici (LW ) à une mesure. Il aurait été possible

de présenter les niveaux de pression acoustique pour chaque simulation ; cependant, la puissance

est plus représentative de l’efficacité globale des sources, car la directivité ne saurait être la même

d’un cas à un autre. De plus, du point de vue de l’équipementier automobile, il est préférable

de limiter la puissance acoustique plutôt que de modifier la directivité des sources. En effet,

après avoir testé les GMV seuls en chambre semi-anéchöıque, les constructeurs automobiles les

mettent en configuration réelle, dans le véhicule. Les réflexions et diffractions du son émis sur

les autres composants ne sont pour l’instant pas prévisibles, il est donc sage de limiter d’abord

la puissance globale. Les comparaisons des simulations aux mesures sont faites sur la pression

acoustique par nécessité, tandis que les comparaisons entre simulations se font en étudiant les

puissances acoustiques.

Une nouvelle fonctionnalité a donc été ajoutée à rsf, pour que le programme fournisse

le bruit rayonné en tout point de l’espace. Le sol est assimilé à une paroi plane, infinie, et

parfaitement réfléchissante. La comparaison présentée correspond à la mesure décrite ci-dessus
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effectuée sur le GMV de référence, et à la simulation mg3 2500 trans 64 sst en faisant l’hypothèse

que toute l’envergure de l’aube de stator rayonne en phase. Il n’est pas possible de ne mesurer

que la contribution du stator, la mesure prend en compte aussi le bruit rayonné par l’hélice. On

s’attend par conséquent à trouver un bruit calculé inférieur au bruit mesuré. Les résultats sont

présentés dans le tableau 5.6.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

Simulation -87.1 53.5 -9.1 34.7 15.4 13

Mesure 72.1 61.3 58.3 55.2 56.3 60.2

Tab. 5.6 – Comparaison mesure - simulation pour l’interaction rotor-stator : si-

mulation mg3 2500 trans 64 sst avec les sources toutes en phase selon l’envergure.

Mesure du niveau de pression en un point en chambre semi-anéchöıque. La simula-

tion donne le niveau de pression acoustique au point de mesure

On constate sur ce résultat que le bruit calculé pour le stator est notablement inférieur au

bruit mesuré total du GMV. Comme le rotor n’est pas pris en compte, il n’est pas possible de

tirer de conclusion quant à la précision du bruit calculé. Nous reviendrons sur ce résultat lors

de l’analyse des résultats acoustiques obtenus avec les deux autres méthodes (chapitre suivant),

puis lors de la présentation du bruit calculé pour le rotor, paragraphe D.4.

Par ailleurs, il peut sembler étonnant que de telles différences séparent le niveau de pression

acoustique du niveau de puissance acoustique. En effet, le niveau de puissance pour m = 2 par

exemple est LW = 84.2 dB, ce qui est largement supérieur à la pression acoustique mesurée ici

(53.5). Cela provient uniquement de la directivité du système rotor-stator étudié. On comprend

alors l’importance de la prise en compte de la directivité dans les simulations.

5.3 Comparaison des résultats

5.3.1 Effets du pas de temps avec TASCflow

Plutôt que de parler du pas de temps utilisé dans la simulation, il vaut mieux présenter les

résultats en termes de nombres d’itérations temporelles par période de passage de pale. Pour

réutiliser des résultats il est en effet préférable de présenter ceux-ci sous une forme adimension-

nalisée. Si nbt est le nombre d’itérations temporelles, ou nombre de pas de temps par période

de passage de pale, alors le pas de temps de la simulation CFD est :

δt =
T0

B nbt
=

60
Ω B nbt

(5.4)
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où B est le nombre de pales et T0 la période de rotation.

Le nombre d’itérations temporelles nbt à prendre en compte est fonction du nombre d’har-

moniques de charges que l’on veut obtenir. Si l’on désire calculer les 6 premiers harmoniques de

bruit il faut connaitre les 6B premiers harmoniques de charges sur le stator. La simulation CFD

1 : 2 fournit des charges harmoniques de la fréquences de passage de pale, donc d’ordres pB avec

p entier. Le critère de Nyquist à respecter (paragraphe 4.2.2) s’énonce donc ici : nbt > 2 ∗ 6, la

simulation CFD doit avoir au moins 12 itérations temporelles par période.

Cependant, la solution aérodynamique dépend du nombre de pas de temps selon un critère

plus strict : une simulation RANS non stationnaire doit avoir un pas de temps assez petit pour

donner un résultat correct. Le critère de Nyquist est nécessaire mais pas suffisant. Si le pas de

temps est trop grand, seules les grosses structures tourbillonnaires se développent. Or il existe

un échange permanent d’énergie entre les structures tourbillonnaires des différentes tailles : pour

résoudre correctement les grosses structures il faut résoudre correctement une partie des petites.

Les critères utilisés en traitement du signal, comme le théorème d’échantillonnage, ne sont pas

suffisants ici.

On peut comparer entre eux les résultats obtenus avec les simulations mg1 2550 rot 18 ke,

mg1 2550 rot 64 ke, mg1 2550 rot 128 ke et mg1 2550 rot 256 ke pour le maillage MG1. Les

résultats obtenus avec le maillage MG2, simulations mg2 2550 rot 32 kw, mg2 2550 rot 64 kw

et mg2 2550 rot 128 kw, peuvent également être comparés entre eux, de même que les résultats

MG3f, simulations mg3f 2550 rot 64 kw, mg3f 2550 rot 128 kw et mg3f 2550 rot 256 kw.

Sur les coefficients intégrés, on constate que dans le cas de MG1 les hodographes se décalent

et changent de forme lorsque le nombre d’itérations temporelles diminue trop, figure 5.13 (a).

De petites différences subsistent entre le résultat à 64 itérations (ou pas de temps) et celui à

128, mais elles sont presque négligeables. Pour la simulation sur le maillage MG2 (b), de même

si le nombre d’itérations temporelles est trop faible le résultat n’est pas convergé ; un nombre

de 64 pas par période de passage de pale est suffisant pour assurer la convergence au sens défini

plus haut. Les simulations suivantes ont toutes été réalisées avec au minimum 64 itérations

temporelles par période de passage de pale. Pour le maillage MG3f, on a aussi indépendance au

nombre d’itérations temporelles à partir de 64.

La figure 5.14 représente la distribution de pression pour MG1 et MG2, à deux instants

donnés. Les résultats sont différents surtout à l’extrados et au niveau du bord de fuite. Avec

trop peu d’itérations temporelles par période, on ne capte pas correctement le décollement qui

a lieu au bord de fuite (annoncé par le point d’inflexion avant le plateau de pression). Un

nombre d’itérations temporelles trop faible se traduit donc par une restitution incomplète des

phénomènes non stationnaires.

On vérifie la même tendance sur les résultats acoustiques du tableau 5.7. Cependant, pour

le maillage MG1, on remarque que les petites différences que l’on observait sur les hodographes

entre le cas à 64 itérations par période et celui à 128 itérations se traduisent par une différence
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(a) MG1 (b) MG2

(c) MG3f

Fig. 5.13 – Hodographes de pression : influence du nombre d’itérations temporelles

par période de passage de pale dans trois cas de référence

(a) MG1 (b) MG2

Fig. 5.14 – Pression sur l’aube de stator : influence du nombre d’itérations tem-

porelles par période de passage de pale sur deux cas de référence

de plusieurs décibels. On en conclut que le résultat acoustique est sensible à des variations

qui peuvent paraitre toutes petites à un aérodynamicien. C’est pourquoi un soin particulier

a été porté à tous les détails dans les simulations MG2 et surtout MG3. Par ailleurs, toutes

les comparaisons présentées dans la suite concernent uniquement des simulations où le nombre
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Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg1 2550 rot 18 ke -109.7 29.9 -36.2 17.1 -12.3 1.8
mg1 2550 rot 64 ke -110.2 35.7 -35.8 14.7 -16.6 -3.6
mg1 2550 rot 128 ke -109.7 39.1 -33.7 11.8 -14.1 -8.2
mg1 2550 rot 256 ke -109.7 38.1 -34 11.9 -15.5 -7
mg2 2550 rot 32 kw -111.8 29.8 -34.8 17.9 -12 -2.6
mg2 2550 rot 64 kw -112.2 35.5 -35 11.4 -18.5 -1
mg2 2550 rot 128 kw -112.1 35.5 -34.4 9.3 -18.4 -6.5
mg3f 2550 rot 64 kw -103.6 45.2 -33.6 27.2 6.1 24.3
mg3f 2550 rot 128 kw -103.6 45.1 -31.4 26.9 6.9 26.9
mg3f 2550 rot 256 kw -103.6 45 -30.8 26.8 6.8 28.1

Tab. 5.7 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence du nombre d’itérations temporelles par période de passage de pale

d’itérations temporelles par période est suffisant : 128 pour MG1, 64 pour MG2, MG3 et MG4.

5.3.2 Effets de la topologie et du maillage

Cette comparaison porte sur les maillages MG2 et MG3 d’une part, et les maillages MG3f et

MG4f d’autre part. Les simulations utilisées sont mg2 2500 trans 64 sst et mg3 2500 trans 64 sst

d’une part, et mg3f 2550 rot 64 kw et mg4f 2550 rot 64 kw d’autre part.

Avec le maillage MG2, on constate en observant les contours d’égal niveau de vitesse de la

figure 5.15 que l’interface périodique ainsi que l’interface rotor-stator sont des zones mal résolues.

En effet, les sillages sont dissipés numériquement par MG2 qui ne respecte pas le critère de

nombre de points à l’interface, ni celui du nombre de points pour définir le sillage. De plus, la

topologie, droite, n’est pas adaptée à la résolution des sillages, qui s’écrasent sur l’interface. La

figure 5.16 présente les courbes d’égal niveau de pression : au niveau de l’interface, les lignes ont

une allure distordue imputable aux erreurs numériques liées à la mauvaise restitution du champ

de vitesse : aucune variable aérodynamique n’est correctement résolue. La figure 5.17 synthétise

bien ce constat : l’échelle de vitesse (a) est choisie pour mettre en valeur l’écrasement du sillage

sur l’interface périodique et sur l’interface glissante, les courbes de pression rapprochées (b)

font ressortir la mauvaise résolution aux interfaces. Le même constat s’applique aux simulations

MG1, sensiblement pour les mêmes raisons (figure 5.18).

Les calculs effectués avec MG3 ne posent pas ce problème. La figure 5.19 présente des courbes

d’égal niveau de vitesse sur l’ensemble du domaine de calcul : les sillages se propagent sans

atténuation à travers l’interface rotor-stator. Comme ils ne traversent pas l’interface périodique

celle-ci n’est pas susceptible de les atténuer : la restitution des sillages est donc excellente.

On vérifie effectivement sur les courbes d’égal niveau de pression que celles-ci sont lisses et
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(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.15 – Maillage MG2, interface en rotation à Ω = 2550 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : courbes d’égal niveau de vitesse dans les repères relatifs,

à t = 0 et t = T/4

(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.16 – Maillage MG2, interface en rotation à Ω = 2550 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : courbes d’égal niveau de pression à t = 0 et t = T/4

régulières (figure 5.20). La figure 5.21 présente les mêmes grandeurs autour de l’interface rotor-

stator : à part de faibles erreurs numériques attribuées à la méthode d’interpolation de l’interface

glissante, le sillage se propage sans atténuation. Les contours sont lisses, ce qui est gage de

qualité. On apprécie aussi la complexité du sillage, (a). La figure 5.22 présente des détails aux
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(a) courbes d’égal niveau de vitesse (b) courbes d’égal niveau de pression

Fig. 5.17 – Maillage MG2, interface en rotation à Ω = 2550 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : interface périodique et dissipation du sillage, à t = T/4
(ou t = 3T/4)

(a) courbes d’égal niveau de vitesse (b) courbes d’égal niveau de pression

Fig. 5.18 – Maillage MG1, interface en rotation à Ω = 2550 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : interface périodique et dissipation du sillage, à t = 0 (ou

t = T/2)

bords d’attaque et bords de fuite du rotor, où l’on voit très nettement le point d’arrêt au bord

d’attaque, l’accélération-décélération sur l’extrados, et le point de séparation au bord de fuite.

Une autre visualisation des sillages est disponible avec la cartographie d’énergie cinétique

turbulente de la figure 5.23 ; le sillage issu du rotor se propage nettement en aval de l’interface
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rotor-stator. Cette cartographie met de plus en valeur le lâcher de tourbillons en aval du sta-

tor, associé aux fluctuations de pression le long de sa corde. Les structures tourbillonnaires se

détachent nettement du bord de fuite ; elles sont visibles sur la figure 5.24 où l’on voit des bulles

de pression se détacher de l’extrados en aval de la mi-corde. La résolution est excellente avec

ce maillage ; ces informations ne sont pas aussi nettes avec les simulations MG1 ou MG2, les

sillages issus du rotor ont été trop atténués avant d’arriver au niveau du stator.

(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.19 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : courbes d’égal niveau de vitesse dans les repères relatifs,

à t = 0 et t = T/4

Ces observations peuvent être complétées par une comparaison des sillages avant et après

l’interface dans chacun des cas étudiés. La figure 5.25 présente le lissage des sillages par l’interface

rotor-stator (la variable étudiée est l’énergie cinétique turbulente k). Les cas comparés sont

mg1 2550 rot 128, mg2 2500 trans 64 sst et mg3 2500 trans 64 sst. On constate que dans les

trois cas, le passage du sillage dans l’interface rotor-stator modifie celui-ci et le lisse. Le lissage

est d’environ 20% sur les deux premiers cas étudiés, 15% pour le maillage MG3. L’interface rotor-

stator est donc toujours dissipative, mais elle l’est d’autant moins que le maillage est fin autour.

Ainsi, les informations transmises par MG3 sont nettement plus riches que celles transmises par

MG2 ou MG1 : la comparaison (d) met en avant la grande différence entre les sillages modélisés

avec MG3 et ceux avec les deux autres maillages.

Le lissage du sillage a deux grandes conséquences. La première est relative à l’amplitude du

sillage : les fluctuations de charges sur le stator sont directement reliées aux défauts de vitesse en

amont (ce point est précisé dans le chapitre suivant consacré à la théorie de Sears). L’atténuation

des sillages a donc pour première conséquence l’atténuation des fluctuations de charges, donc
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(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.20 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : courbes d’égal niveau de pression à t = 0 et t = T/4

(a) courbes d’égal niveau de vitesse (b) courbes d’égal niveau de pression

Fig. 5.21 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : interface périodique et dissipation du sillage, à t = 0 (ou

t = T/2)

du bruit calculé.

La deuxième conséquence est la modification du contenu spectral du sillage. La figure 5.26

présente le résultat de la transformation en série de Fourier des sillages de la figure 5.25 (c),

maillage MG3. Même les fréquences hautes sont très peu filtrées par l’interface. Le contenu
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(a) Bord d’attaque (b) Bord de fuite

Fig. 5.22 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : détails des courbes d’égal niveau de pression autour du

rotor, au bord d’attaque et au bord de fuite, à t = 0

(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.23 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : cartographie d’énergie cinétique turbulente k, à t = 0 et

t = T/4

spectral des sources est donc conservé et le bruit calculé n’est pas affecté par l’interface rotor-

stator, et le seul effet de l’interface glissante rotor-stator est donc d’atténuer les perturbations

qui arrivent sur le stator.

hspace1 cm
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(a) aube “de gauche” (b) aube “de droite”

Fig. 5.24 – Maillage MG3, interface en translation à Ω = 2500 tr/min, 64 itérations

temporelles par période : détails des courbes d’égal niveau de pression autour des

aubes du stator, à t = 0

Sur les hodographes de la figure 5.27 (a), on constate de grandes différences entre MG2 et

MG3. La figure 5.27 (b) présente une comparaison de la pression sur le stator. Les variations

calculées n’ont pas la même allure ; la courbe correspondant à MG3 est plus basse, et les va-

riations au niveau du bord de fuite ne sont pas aussi bien restituées avec le maillage MG2. Ces

variations correspondent à un décollement persistant, quasi-stationnaire, sur 30% de la corde

environ, et au lâcher tourbillonnaire visible sur les figures 5.15 et 5.19. Cela est lié au raffine-

ment supplémentaire près des zones sensibles (en particulier aux parois du stator) sur le maillage

MG3.

Les harmoniques de charge représentés sur la figure 5.28 sont associés aux mêmes simulations

(mg2 2500 trans 64 sst et mg3 2500 trans 64 sst). Les données exploitées sont les mêmes que

sur la figure 5.8, elles sont répétées pour plus de clarté dans la comparaison. Dès le premier

harmonique (λ = m = 1), la structure même de la répartition de la charge, abstraction faite

des amplitudes, est très différente. Entre autres, on constate que l’harmonique m = 2 est bien

plus fort sur MG3 que sur MG2 au niveau de l’intrados. Cette représentation directe des sources

aide à mieux comprendre les différences acoustiques ; le tableau 5.8 montre que de petits détails

peuvent changer radicalement le bruit calculé, la différence sur l’harmonique m = 2 dépassant

ici 9 dB. Le maillage et la topologie ont donc une influence importante.
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(a) MG1 k − ε (b) MG2 SST

(c) MG3 SST (d) Conséquences

Fig. 5.25 – Influence de la topologie et du nombre de points à l’interface sur la

diffusion du sillage par l’interface rotor-stator, calculs réalisés avec tascflow

Fig. 5.26 – Rôle de l’interface rotor-stator sur le spectre du sillage, cas du maillage

MG3

Par ailleurs, les harmoniques de charge obtenus avec MG4f et MG3f (entrefer fin) sont assez

proches, et d’un point de vue acoustique, la raie m = 2 est correctement restituée, la différence

dépassant à peine 1 dB (tableau 5.9). En revanche sur les raies suivantes l’écart dépasse 2 dB.

On peut donc conclure qu’avec MG3f on a atteint une indépendance de maillage “relative”, qui

concerne surtout les harmoniques de bruit m ≤ 2. Le cas de l’entrefer fin est plus sévère que
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(a) Hodographes de pression (b) Pression sur l’aube de stator

Fig. 5.27 – Indépendance de maillage et influence de la topologie : MG2 vs. MG3

(a) m = 1 (b) m = 2

(c) m = 3

Fig. 5.28 – Répartition des quatre premiers harmoniques de charge le long de la

corde, comparaison des modules pour trois maillages

celui de l’entrefer large, car le maillage avec l’entrefer large est mieux réussi : il y a plus de place

pour faire suivre aux mailles la direction de l’écoulement dans chaque repère. Le résultat du

calcul acoustique est donc indépendant du maillage lorsqu’on utilise MG3, pour au moins les

deux premières raies dans le cas étudié.
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Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg2 2500 trans 64 sst -114.7 34.1 -33.7 16.6 -14.8 -6.3
mg3 2500 trans 64 sst -109.2 43.4 -34.4 17.6 -12.2 -2

Tab. 5.8 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence de la topologie et du maillage

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg3f 2550 rot 64 kw -103.6 45.2 -33.6 27.2 6.1 24.3
mg4f 2550 rot 64 kw -103.2 45.2 -26.4 24.2 3.7 24.9

Tab. 5.9 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence de la finesse du maillage

5.3.3 Effets du modèle de turbulence

La première comparaison présentée dans ce paragraphe concerne les modèles de turbulence

k− ε et k−ω, simulations mg1 2550 rot 128 ke et mg2 2550 rot 64 kw. On ne peut pas déduire

de généralités de cette première comparaison, car elle n’est pas faite à iso-maillage : le maillage

MG1 est adapté aux lois de parois et est inutilisable avec un modèle k − ω. Il est cependant

possible de dégager certains enseignements en partant du principe que les deux maillages ont le

même type de qualités par ailleurs.

D’un point de vue aérodynamique, le modèle k − ε simule des sillages différents de ceux

obtenus avec le modèle k−ω (figures 5.17 et 5.18). Le modèle k−ω est un modèle bas-Reynolds :

par conséquent l’écoulement est réellement résolu jusqu’à la paroi, par opposition aux techniques

de lois de parois où une interpolation est réalisée dans la sous-couche visqueuse. La résolution

est donc plus précise avec le modèle k − ω qui prévoit mieux les décollements. Par ailleurs, le

modèle k−ε est connu pour les prévoir trop tôt (annexe E). Le résultat obtenu avec la deuxième

simulation est donc en principe plus proche de la réalité.

En conséquences ,on constate une répartition très différente de la pression le long de la

corde : sur la figure 5.29 : les différences concernent toute la corde, extrados et intrados, du bord

d’attaque au bord de fuite. D’un point de vue acoustique, les différences sont grandes aussi,

surtout sur la raie m = 2 (tableau 5.10).

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg1 2550 rot 128 ke -109.7 39.1 -33.7 11.8 -14.1 -8.2
mg2 2550 rot 64 kw -112.2 35.5 -35 11.4 -18.5 -1

Tab. 5.10 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence du modèle de turbulence : MG1 k − ε lois de parois vs. MG2 k − ω
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Fig. 5.29 – Pression sur l’aube de stator à un instant donné t0 : Influence du

modèle de turbulence utilisé, MG1 k − ε lois de parois vs. MG2 k − ω

Les avantages du modèle k − ω sur celui k − ε ont été mis en avant. Cependant, loin des

parois, Menter montre dans [83] que la résolution n’est pas aussi bonne qu’avec le modèle k− ε,

car le modèle k − ω fournit des solutions qui dépendent des conditions initiales. La solution

préconisée est d’utiliser le modèle SST, qui est une combinaison linéaire des deux modèles :

k − ω près des parois et k − ε loin de celles-ci (annexe E). Ce modèle doit donner de bons

résultats dans l’ensemble du domaine de calcul, et une étude spécifique a montré [91] que ce

modèle de turbulence donne des résultats proches de l’expérience. C’est pourquoi toutes les

comparaisons qui peuvent l’être ont été faites sur ce modèle.

La deuxième comparaison présentée dans ce paragraphe concerne donc les modèles k − ω et

SST, qui est possible en étudiant les simulations mg2 2500 trans 64 kw et mg2 2500 trans 64 sst.

La figure 5.30 présente une comparaison des hodographes (a), qui sont franchement différents ;

la distribution de la pression le long de la corde est d’ailleurs elle aussi très différente (b). Il n’est

donc pas très surprenant d’obtenir des résultats acoustiques assez éloignés (tableau 5.11) : les

écarts atteignent presque 3 dB sur la deuxième raie. C’est le modèle SST qui fournit le résultat

le plus élevé, ce qui signifie que le modèle k − ω sous-estime les fluctuations par rapport à la

réalité si l’on admet que les conclusions obtenues sur des simulations stationnaires (annexe E)

sont réutilisables dans ce cas non stationnaire.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg2 2500 trans 64 kw -113.4 30.9 -36.9 14.7 -17.2 -7.4
mg2 2500 trans 64 sst -114.7 34.1 -33.7 16.6 -14.8 -6.3

Tab. 5.11 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm,

maillage MG2 : influence du modèle de turbulence : k − ω vs. SST
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(a) hodographe (b) distribution de pression

Fig. 5.30 – Influence du modèle de turbulence : k − ω vs. SST

5.3.4 Effets du traitement de l’interface en translation

L’interface en rotation a été utilisée avec les maillages MG1 et MG2. Seule l’interface en trans-

lation a été utilisée par la suite (paragraphe 5.1.2). Les comparaisons de ce paragraphe concernent

les simulations mg1 2550 rot 64 ke et mg1 2550 trans 64 ke d’une part pour le maillage MG1,

et mg2 2550 rot 64 kw et mg2 2550 trans 64 kw d’autre part pour le maillage MG2.

Sur les contours d’égal niveau de pression, de vitesse ou d’énergie, il n’est pas possible de

voir de différence. La figure 5.31 présente des résultats sur les coefficients intégrés, la figure 5.32

montre les différences en termes de distribution de pression. On constate que les résultats sont

relativement proches. Le niveau de pression est légèrement décalé vers le bas avec les domaines en

translation, car la pression dynamique est légèrement plus basse avec le domaine en translation :

les erreurs induites par la mise en rotation du domaine augmentent la pression dynamique de

l’ordre de 3 Pa. Les différences acoustiques sont négligeables (de l’ordre du demi-dB) dans le

cas du maillage MG1 (tableau 5.12). En revanche, dans le cas du maillage MG2, elles dépassent

4 dB sur la deuxième raie, alors que sur les représentations de la pression locale instantanée

aucune différence n’est décelable. L’interface en translation donne le résultat le plus faible.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg1 2550 rot 64 ke -110.2 35.7 -35.8 14.7 -16.6 -3.6
mg1 2550 trans 64 ke -110 35.2 -35.4 15.2 -14.3 -3.3
mg2 2550 rot 64 kw -112.2 35.5 -35 11.4 -18.5 -1
mg2 2500 trans 64 kw -113.4 30.9 -36.9 14.7 -17.2 -7.4

Tab. 5.12 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence de la nature de l’interface rotor-stator

L’interface en translation fournit en principe des résultats de meilleure qualité que l’interface

en rotation. En effet, même avec un rayon de courbure de 100 m, la rotation est différente d’une
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Fig. 5.31 – Hodographes de pression : influence de du type d’interface rotor-stator

(rotation ou translation) avec le maillage MG2

(a) MG1 (b) MG2

Fig. 5.32 – Pression sur l’aube de stator : influence du type d’interface rotor-stator

sur MG1 puis MG2

translation. Les effets sont particulièrement gênants aux interfaces périodiques : la figure 5.33

présente une exagération de l’erreur commise dans ce cas. Cette figure représente le domaine

de calcul, vu de dessus par rapport à la figure 5.2, ainsi qu’une copie de ce même domaine de

calcul en pointillés, qui représente le domaine de la pale suivante (condition de périodicité).

Comme le mouvement de déplacement est une rotation, et non pas une translation comme en

grilles d’aubes réelles, les deux domaines (la pale de référence et celle d’à côté) ne se touchent

pas exactement. Pour le solveur CFD cependant, les domaines cöıncident exactement puisqu’on

impose une condition de périodicité. Il y a donc une incorrection dans ce qui est simulé. Ici les

erreurs sont faibles d’un point de vue aérodynamique, mais d’un point de vue acoustique ces

petites différences ont des conséquences non négligeables.
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Fig. 5.33 – Interface en rotation : une erreur est commise sur les conditions de

périodicité (vue de dessus du domaine ; la translation devrait se faire de gauche à

droite)

5.3.5 Effets d’une faible variation de la vitesse de rotation

Différents types de calculs aérodynamiques ont été réalisés, certains à 2500 tr/min et d’autres

à 2550 tr/min. L’influence de la vitesse de rotation peut être mise en évidence en comparant les

simulations mg2 2550 trans 64 kw et mg2 2500 trans 64 kw (figure 5.34). Sur les hodographes,

qui représentent des variables adimensionnalisées par la pression dynamique, on constate un

décalage des ellipses. Celle qui correspond à la plus faible vitesse est décalée vers le bas et

la gauche : CX et CY diminuent. En revanche, la distribution de la pression est relativement

similaire. Or, c’est elle qui correspond effectivement au bruit, d’ailleurs l’application acoustique

confirme que le changement de vitesse de rotation a peu d’effets (tableau 5.13). Cela montre

que les comparaisons de coefficients adimensionnalisés n’est pas pratique pour les exploitations

acoustiques, et qu’il est préférable d’utiliser la pression directement.

Les différences observées sur les hodographes s’expliquent par la façon dont on calcule la

pression dynamique qui sert à les adimensionnaliser, équation (5.1). Lorsqu’on change la vitesse

de rotation, la vitesse relative en amont du rotor change et la pression dynamique change. Ici

elle passe de 715 Pa pour une vitesse de rotation de 2500 tr/min à la valeur 740 Pa pour 2550

tr/min.

Un post-traitement supplémentaire de la simulation mg2 2500 trans 64 kw a été effectué en

considérant dans l’application acoustique que la vitesse de rotation était de 2550 tr/min (tableau
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5.13, (a)). On constate là aussi que les différences sont très faibles. Par conséquent, ni la partie

aérodynamique ni la partie acoustique ne sont sensibles à de faibles variations de la vitesse de

rotation. On retrouve ainsi un résultat connu : le bruit du ventilateur évolue en principe avec la

puissance 5.5 de la vitesse de rotation [58].

(a) Hodographe (b) pression sur l’aube de stator

Fig. 5.34 – Influence de la vitesse de rotation sur l’hodographe et la distribution

de pression Ω

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg2 2550 trans 64 kw -111.7 31 -35.6 15.1 -17.2 -11.2
mg2 2500 trans 64 kw -113.4 30.9 -36.9 14.7 -17.2 -7.4
mg2 2500 trans 64 kw (a) -111.8 31.2 -35.5 14.8 -16.2 -7.3

Tab. 5.13 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence de la vitesse de rotation. (a) signifie que l’application acoustique a été

faite à Ω = 2550 tr/min

5.3.6 Effets du solveur

Les solveurs tascflow et turb’flow ont été comparés sur des simulations stationnaires

dans [63]. Des comparaisons non stationnaires ont pu être effectuées à partir des simulations

turb’flow de cet article. Les simulations concernées sont mg3f 2500 turbflow kw et mg3f 2550 rot 64 kw.

Aucune comparaison n’est disponible à la même vitesse de rotation, cependant on vient de

démontrer que les effets acoustiques d’un changement de vitesse de rotation sont faibles.

Les hodographes de la figure 5.35 doivent être comparés en considérant les conclusions du

paragraphe précédent : une augmentation de la vitesse de rotation décale l’hodographe sur

son axe et vers le haut. On peut donc supposer que la grande différence entre tascflow et

turb’flow réside dans un décalage de l’hodographe vers la gauche : le CY est plus faible avec

turb’flow. On remarque de plus que l’hodographe est de plus grande taille, ce qui signifie que
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Fig. 5.35 – Hodographes de pression : comparaisons entre tascflow et turb’flow

les fluctuations de charge sont de plus grande amplitude.

L’application acoustique (tableau 5.14) montre que les différences aérodynamiques ne se

traduisent pas facilement : sur la raie m = 2, tascflow donne une résultat plus élevé tandis

que sur les trois suivantes c’est turb’flow. Les résultats sont du même ordre de grandeur,

mais les différences restent élevées ; elles sont vraissemblablement dues à la différence de schéma

temporel.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg3f 2500 turbflow kw -103.7 43.3 -19.8 33.4 11.7 23.2
mg3f 2550 rot 64 kw -103.6 45.2 -33.6 27.2 6.1 24.3

Tab. 5.14 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence du code de calcul utilisé

5.3.7 Effets de l’assimilation d’un système 9 : 19 à 1 : 2

Comme la base du maillage associé au calcul 9 : 19 est identique à celle de MG3 (1 :

2), on peut comparer les résultats. Les simulations à comparer sont mg3 2500 trans 64 sst et

mg3 2500 trans 64 sst 919. Les champs de pression, de vitesse, ou d’énergie cinétique turbu-

lente sont semblables à ceux que l’on a observés sur le maillage équivalent en configuration

1 : 2 (maillage MG3). Les hodographes sont quasiment superposés (figure 5.36). La pression

instantanée appliquée sur l’aube est également la même, comme on le constate sur la figure 5.37

qui présente des résultats à deux instants. Tout ceci est largement confirmé par l’application

acoustique, puisque les différences sont petites, de 0.5 à 1 dB (tableau 5.15).

Ce résultat justifie l’utilisation de simulations 1 : 2 pour rendre compte de phénomènes d’un

ensemble 9 : 19. Les résultats présentés sont donc représentatifs du cas réel. Mais surtout, il
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Fig. 5.36 – Hodographes de pression : validation du calcul 1 : 2 par un calcul 9 : 19

(a) t = 0 (b) t = T/4

Fig. 5.37 – Pression sur l’aube de stator : comparaison des résultats entre le calcul

complet 9 : 19 et le calcul réduit 1 : 2. Les distributions de charge sont quasiment

identiques, et ce aux deux instants

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg3 2500 trans 64 sst -109.2 43.4 -34.4 17.6 -12.2 -2
mg3 2500 trans 64 sst 919 -108.5 44 -33.6 18,8 -11.3 1.6

Tab. 5.15 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

validation du calcul 1 : 2 par un calcul 9 : 19

sera bientôt possible de réaliser des simulations non stationnaires tridimensionnelles 1 : 2 : les

applications acoustiques donneront par conséquent un résultat représentatif du système réel 9 :

19 sans que l’on ait besoin de réaliser la simulation complète. D’autres applications acoustiques

sont proposées dans l’annexe C.2 : le tableau C.2 présente différents post-traitements du calcul

mg3 2500 trans 64 sst.

Lorsque la taille d’un problème peut être réduite, comme ici, celui-ci devient plus facile

à résoudre. Cependant, toutes les configurations rotor-stator ne peuvent pas se réduire à une
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configuration simple comme celle 1 : 2 présentée ici. Une configuration 9 : 13 peut par exemple

être assimilée à une configuration 2 : 3, mais cela représente déjà une simulation deux fois plus

importante que celle 1 : 2 qui vient d’être étudiée. Dans le cas d’une configuration 9 : 16 par

contre aucune réduction du problème n’est raisonnable.

Une solution est alors d’utiliser des conditions périodiques dites “chorochroniques”, décrites

et utilisées par exemple par Gerolymos et al. dans le cas de simulations non stationnaires [51].

Dans le cas du système rotor-stator 9 : 19 étudié par exemple, chaque aube de stator expérimente

le même écoulement que sa voisine, mais avec un retard temporel égal à T/19 où T est la période

de passage de pales, T = T0/9 où T0 est la période de rotation du rotor. Le retard temporel

d’une aube à une autre est donc égal à T0 · 9/19 ce qui correspond à un déphasage de 2π · 9/19.
Le même raisonnement peut être effectué pour chaque pale du rotor, qui expérimente la même

chose que sa voisine avec un déphasage de 2π ·19/9. On utilise alors des conditions de périodicité

généralisées, ce qui permet de ne mailler qu’une seule pale de rotor et une seule aube de stator.

Le code tascflow ne permet pour l’instant pas l’utilisation de telles conditions périodiques,

cette voie n’a pas été explorée plus avant. La technique n’est intéressante que dans le cas

d’une hélice symétriques (pales régulièrement réparties), et avec un stator lui aussi symétrique.

L’implémentation proposée dans [51] donne de bons résultats comparés à l’expérience.

5.3.8 Effets de la taille de l’entrefer

Les trois tailles d’entrefers correspondent à des situations physiques différentes, contraire-

ment aux autres cas de ce chapitre, qui concernent différentes simulations de la même confi-

guration rotor-stator. L’objectif de ce chapitre est essentiellement de donner des préconisations

pour la conduite de calculs fiables, les comparaisons présentées ici sont une application des

résultats précédents. Ceux-ci ont permi de choisir au mieux les paramètres de simulation. Pour

des raisons pratiques, la comparaison a été effectuée avec turb’flow, c’est donc le modèle

k − ω qui a été utilisé. Les simulations comparées sont celles nommées mg3 2500 turbflow kw,

mg3m 2500 turbflow kw et mg3f 2500 turbflow kw.

Les comparaisons s’appuient sur les résultats obtenus avec tascflow sur l’entrefer fin, simula-

tion mg3f 2550 rot 64 kw. Des courbes d’égal niveau de pression (figure 5.38) relient directement

l’intrados de la pale de rotor aux deux aubes de stator, à tout instant : l’écoulement autour du

rotor est perturbé par la présence du stator. On parle d’interactions potentielles. Elles sont vi-

sibles sur une vaste portion de l’intrados du rotor, qui est relié par ces courbes aussi bien au bord

d’attaque qu’au bord de fuite des aubes du stator. En conséquence, les sillages qui s’échappent

du rotor sont déformés bien avant d’avoir balayé le stator (figure 5.39), et la charge sur le rotor

fluctue au rythme du passage d’une pale de rotor devant chaque aube de stator. Chaque pale

de rotor reçoit la même information des sillages, mais à des temps décalés. Le bruit résultant
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est donc périodique de la période de passage de pale dans le cas d’un rotor symétrique ; dans le

cas général tous les harmoniques de la fréquence fondamentale de rotation apparaissent sur le

spectre acoustique.

(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.38 – Maillage MG3f entrefer fin, interface en rotation à Ω = 2500 tr/min,

64 itérations temporelles par période : courbes d’égal niveau de pression à t = 0 et

t = T/4

La taille des hodographes “correspond” à l’harmonique d’ordre 1 des sources (et donc du

bruit) ; ce sont les petites fluctuations qui sont responsables des autres harmoniques. On constate

effectivement que pour cet harmonique, la taille des ellipses (figure 5.40) évolue comme le bruit

calculé. Mais pour des raisons d’interférences entre les aubes de stator, l’harmonique d’ordre 1

a une contribution au bruit très faible dans la configuration 9 : 19 étudiée.

Dans ce chapitre, la contribution au bruit des interactions potentielles est ignorée : l’étude

porte sur l’interaction du stator avec les sillages qui s’échappent du rotor. Par contre, comme

on vient de le signaler, les sillages sont perturbés avant même d’avoir balayé le stator. Le stator

ne reçoit donc pas la même nature de perturbations. On ne peut a priori pas savoir à l’avance

si cette modification va augmenter ou diminuer le bruit rayonné. Il n’est dont pas étonnant de

constater qu’ici le bruit rayonné n’évolue pas de façon monotone avec la distance rotor-stator

(tableau 5.16).
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(a) t = 0 (ou t = T/2) (b) t = T/4 (ou t = 3T/4)

Fig. 5.39 – Maillage MG3f entrefer fin, interface en rotation à Ω = 2500 tr/min,

64 itérations temporelles par période : courbes d’égal niveau d’énergie cintétique

turbulente à t = 0 et t = T/4

Fig. 5.40 – Hodographes de pression : influence de la taille de l’entrefer

5.4 Conclusions

De nombreuses simulations non stationnaires ont été réalisées selon la technique directe, dans

une configuration représentative d’un système de référence à 9 pales et 19 aubes de stator, au

rayon moyen. De l’étude paramétrique, il ressort essentiellement deux informations.
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Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg3 2500 turbflow kw -108.1 41.6 -23.8 32.1 4.2 23.8
mg3m 2500 turbflow kw -106.6 34.1 -27.3 22.2 -2.5 17.3
mg3f 2500 turbflow kw -103.7 43.3 -19.8 33.4 11.7 23.2

Tab. 5.16 – Puissance acoustique rayonnée par une tranche 2D d’envergure 1 mm :

influence de la distance rotor-stator

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

mg1 2550 rot 18 ke -109.7 29.9 -36.2 17.1 -12.3 1.8

mg1 2550 rot 64 ke -110.2 35.7 -35.8 14.7 -16.6 -3.6

mg1 2550 rot 128 ke -109.7 39.1 -33.7 11.8 -14.1 -8.2

mg1 2550 rot 256 ke -109.7 38.1 -34 11.9 -15.5 -7

mg1 2550 trans 64 ke -110 35.2 -35.4 15.2 -14.3 -3.3

mg2 2550 rot 32 kw -111.8 29.8 -34.8 17.9 -12 -2.6

mg2 2550 rot 64 kw -112.2 35.5 -35 11.4 -18.5 -1

mg2 2550 rot 128 kw -112.1 35.5 -34.4 9.3 -18.4 -6.5

mg2 2550 trans 64 kw -111.7 31 -35.6 15.1 -17.2 -11.2

mg2 2500 trans 64 kw -113.4 30.9 -36.9 14.7 -17.2 -7.4

mg2 2500 trans 64 kw (a) -111.8 31.2 -35.5 14.8 -16.2 -7.3

mg2 2500 trans 64 sst -114.7 34.1 -33.7 16.6 -14.8 -6.3

mg3 2500 turbflow kw -108.1 41.6 -23.8 32.1 4.2 23.8

mg3m 2500 turbflow kw -106.6 34.1 -27.3 22.2 -2.5 17.3

mg3f 2500 turbflow kw -103.7 43.3 -19.8 33.4 11.7 23.2

mg3f 2550 rot 64 kw -103.6 45.2 -33.6 27.2 6.1 24.3

mg3f 2550 rot 128 kw -103.6 45.1 -31.4 26.9 6.9 26.9

mg3f 2550 rot 256 kw -103.6 45 -30.8 26.8 6.8 28.1

mg4f 2550 rot 64 kw -103.2 45.2 -26.4 24.2 3.7 24.9

mg3 2500 trans 64 sst -109.2 43.4 -34.4 17.6 -12.2 -2

mg3 2500 trans 64 sst 919 -108,5 44 -33.6 18.8 -11.3 1.6

Tab. 5.17 – Puissance acoustique calculée pour chacune des simulations rotor-

stator. Les simulations sont présentées dans le tableau 5.5. Le (a) signifie que l’ap-

plication acoustique est effectuée à Ω = 2550 tr/min au lieu de 2500

Tout d’abord, ces simulations sont techniquement difficiles à réaliser. La génération des

maillages est délicate même en 2D, spécialement lorsque la distance rotor-stator est faible ; en

3D, on peut s’attendre à des difficultés encore supérieures. Les temps de calcul et la capacité

des machines sont de réels soucis en 3D.

Ensuite, les conditions nécessaires pour accorder une bonne crédibilité aux résultats acous-

tiques obtenus portent sur la qualité de la simulation CFD : une faible variation des paramètres

de la simulation peut se traduire par une différence de rayonnement de plusieurs décibels, car les

phénomènes physiques restitués seront déformés par rapport à la réalité. Le maillage doit être

d’une finesse adaptée au modèle de turbulence utilisé près des parois ; les gradients de densité

de mailles doivent être faibles et les mailles ne doivent pas être trop écrasées. La topologie doit

permettre aux sillages de se propager le plus loin possible sans atténuation : par exemple, au-

cune interface périodique ne doit rencontrer la trajectoire des sillages. Le modèle de turbulence
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doit être choisi parmi ceux qui restituent le plus fidèlement le type d’écoulement à résoudre ;

dans notre cas il s’agit du modèle SST. Lorsque ces conditions sont réunies, le calcul fournit

un résultat vraissemblable ; cependant, la validation des résultats obtenus dans ce chapitre n’est

pas aisée.



Chapitre 6

Bruit du stator, techniques

indirectes

La méthode indirecte repose sur un modèle analytique du comportement aérodynamique

d’un profil, proposé par Sears. Il s’agit de multiplier les variations temporelles des perturbations

de la vitesse en amont du stator par une fonction de transfert, où intervient la fonction de Sears,

pour connâıtre les sources situées sur les aubes du stator. Les perturbations amont sont fournies

par une simulation numérique stationnaire de l’écoulement autour du rotor isolé.

Cette façon de procéder permet de se dispenser d’interfaces rotor-stator. Le maillage peut

alors être réalisé en faisant en sorte que les mailles suivent les lignes de courant : la résolution

du sillage est donc meilleure avec cette technique. De plus, une simulation stationnaire autour

d’une aube prend moins de temps (CPU) et moins de mémoire (RAM) que la résolution non-

stationnaire de l’écoulement dans un ensemble rotor-stator.

L’écoulement est donc mieux résolu, plus vite, et plus facilement : la méthode indirecte est

très attrayante. En revanche, elle suppose que la présence du stator ne modifie pas fondamonta-

lement la structure des sillages tels qu’on peut les déduire d’une simulation du rotor isolé. Ceci

est partiellement justifié par les simulations du chapitre précédent avec le grand entrefer, mais

pas pour l’entrefer court.

Dans ce chapitre, on présente d’abord la technique utilisée. Un paragraphe est ensuite dédié

à la présentation des simulations numériques ; les effets de différents paramètres sont étudiés.

Les résultats sont alors comparés à ceux de la technique directe. Les limitations de la méthode

conduisent à proposer une méthode semi-directe, présentée dans le dernier paragraphe.
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6.1 Méthode utilisée

6.1.1 Théorie de Sears

Le bruit créé par un sillage balayant une grille d’aubes a été étudié par Kemp et Sears dans

les années 30 à 50. En 1935, ils publient un article détaillant l’origine des bruit aérodynamiques

ainsi créés [71]. Cette étude, qui rend compte des phénomènes d’interactions de sillages, est

complétée par l’étude des interactions potentielles en 1955 [72] ; mais seule la description des

phénomènes est réalisée. Sears [103] a ensuite développé en 1941 une théorie analytique de

l’écoulement potentiel autour d’une plaque plane bidimensionnelle, placée sans incidence dans

un écoulement permanent de vitesse moyenne U0, avec une perturbation sinusöıdale de la vitesse

transversale (direction normale à la plaque). Il obtient une relation entre les fluctuations de

vitesse transversale et les fluctuations de portance le long de la corde. Les conditions pratiques

d’application de la théorie de Sears sont les suivantes :

- Profil d’aube isolé et au repos
- Ecoulement isentropique
- Nombre de Mach M0 faible : écoulement incompressible
- Fluctuations de vitesse majoritairement transverses (perpendiculaires au plan du profil)
- Aube peu cambrée assimilable à une plaque plane
- Aube mince
- Ecoulement figé : les perturbations se propagent le long de la corde sans autre modifi-

cation que celle apportée par la présence du profil
- Contribution au bruit majoritairement dipolaire, seules les fluctuations de portance

étant assimilées aux sources.

Dans le cas étudié, l’hypothèse d’incidence nulle doit être interprétée, en raison de la cam-

brure. Elle peut être définie par exemple par rapport à la ligne moyenne du profil au bord

d’attaque, ou selon la corde. L’harmonique d’ordre λ de la fluctuation de portance selon la

théorie de Sears pour un segment d’aube s’écrit alors :

fλ = ρ0U0Ṽn(λ) · S
(

λΩc

2U0

)
·
√

1 − x∗

1 + x∗ e−iωt ds (6.1)

avec les notations suivantes (figure 6.1) :
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- U0 vitesse moyenne, définie par une projection à partir de la vitesse relative à une aube
- Vn(t) composante normale de la vitesse, fluctuante dans le temps
- λ ordre de l’harmonique : ω = λΩ
- Ṽn(λ) harmonique d’ordre λ de Vn(t)
- x∗ l’abscisse curviligne le long de la ligne moyenne, adimensionnalisée par la corde ;

cette fois contrairement au paragraphe 5.2.3 l’aube est considérée comme n’ayant pas
d’épaisseur, on définit x∗ pour la ligne moyenne ;

- ds surface de l’élément compact considéré ;
- S fonction de Sears :

S(k∗
1) =

2
πk∗

1

([
J0(k∗

1) − Y1(k∗
1)
]
− i
[
J1(k∗

1) + Y0(k∗
1)
])−1

(6.2)

où J et Y désignent respectivement les fonctions de Bessel de première et de deuxième espèce.

Fig. 6.1 – Théorie de Sears : vitesse incidente

Avec la théorie de Sears, toutes les sources distribuées le long de la corde sont en phase,

ce qui correspond à une hypothèse de compacité en corde étant donné que la plaque est plane

(paragraphe 4.3). Cette hypothèse est discutable en hautes fréquences, pour les harmoniques de

bruit d’ordres supérieurs à 4. De plus, on peut démontrer que l’hypothèse d’incompressibilité

tombe en défaut, en aérodynamique non stationnaire, lorsque la fréquence augmente, même

à faible nombre de Mach. On doit donc en principe rechercher une extension compressible et

hautes fréquences à la théorie de Sears, comme celles proposées par Amiet [5, 4].

Par ailleurs, les aubes de stator ne sont pas des plaques planes sans épaisseur mais des aubes

cambrées et épaisses. La cambrure du stator est d’environ 25◦, et l’épaisseur relative à la corde

de 9% : nous sommes donc aux limites du champ d’application de la formule. Du point de

vue de la perturbation incidente, les fluctuations de vitesse ne sont pas uniquement normales

à l’aube, en particulier à cause de sa cambrure : la vitesse longitudinale fluctue donc aussi, ce

qui ne correspond pas non plus aux hypothèses du modèle de Sears. Enfin, les récentes études

de Gobulev et al. [30] montrent que l’approche linéarisée est valable au moins jusqu’à un taux

de perturbation de l’ordre de 10% de l’écoulement moyen. Cette hypothèse est discutable ici,

puisque les perturbations de vitesse atteignent 8 m/s pour un écoulement moyen U0 d’environ 40

m/s, pour certains paramètres de simulation. En outre les perturbations sont bidimensionnelles

et non monodimensionnelles, ce qui augmente l’importance des effets non linéaires. Nous sommes



130 6.1. Méthode utilisée

donc à la limite de validité des théories linéarisées.

Il peut donc être tentant d’utiliser des variantes à la théorie de Sears. Celles proposées

par Horlock [66] ou Naumann et Yeh [96] prennent en compte l’angle d’attaque de l’aube, son

épaisseur et sa cambrure. Par conséquent, elles considèrent aussi les perturbations de la vitesse

longitudinale (parallèlement à U0). Cependant Goldstein et Atassi [56] ont démontré que ces

modèles, issus comme celui de Sears d’une analyse du premier ordre, étaient faux dans le sens

où les effets de cambrure et d’épaisseur nécessitent une analyse du second ordre comme celle

proposée par Atassi dans [7]. Son emploi n’est cependant pas aussi aisé que celui d’une théorie

linéarisée comme celle de Sears.

L’objectif de ce chapitre est de savoir si l’on peut remplacer l’approche directe, a priori

exacte, par une approche indirecte simplifiée, qui ne se justifie que si elle reste analytique et

simple d’emploi. Tenir compte à la fois des effets de compressibilité et de géométrie reviendrait

à traiter de façon numérique les approches aérodynamiques non stationnaires, comme Atassi [7],

ce qui n’entre pas dans les objectifs de ce travail. Cette étude, complétée par les simulations

non stationnaires du chapitre précédent, doit permettre de déterminer si l’on est suffisamment

proches des conditions d’application du calcul de Sears. Il sera éventuellement possible de raffiner

le modèle ensuite, si l’on pense que cela permettrait une meilleure prévision.

6.1.2 Etude de la répartition de charge selon la corde

Dans l’équation de Sears (6.1), on peut séparer les variables de la façon suivante :

fλ(x∗) = g(λ).

√
1 − x∗

1 + x∗

avec g une fonction indépendante de x∗. Dans la théorie de Sears, la phase est constante égale

à zéro : la phase calculée au paragraphe 5.2.3 représente donc directement l’écart en phase

entre la théorie de Sears et le calcul direct. Il reste à présenter la comparaison du module des

charges locales en fonction de x∗, i.e. le terme
√

(1 − x∗)/(1 + x∗) de l’équation précédente, à la

répartition déduite des résultats des simulations rotor-stator précédentes. La technique suivante

est utilisée ; elle est fortement inspirée de ce qui a été présenté au paragraphe 5.2.3 mais cette

fois on fait l’hypothèse de compacité en épaisseur :
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- développer entièrement le profil réel pour obtenir une ligne “Bord d’Attaque (BA) –
extrados – Bord de Fuite (BF) – intrados – Bord d’Attaque” ;

- définir, pour l’extrados d’une part et pour l’intrados d’autre part, l’abscisse curviligne
x∗, x∗ = −1 au Bord d’Attaque et x∗ = 1 au Bord de Fuite ;

- calculer pour chaque position x∗ et chaque instant t la différence de pression entre
l’extrados et l’intrados : ∆p(x∗, t) = pextrados(x∗, t) − pintrados(x∗, t) (figure 6.2) ;

- ce ∆p(x∗) correspond à la source acoustique si l’on fait l’hypothèse de compacité en
épaisseur ;

- effectuer la transformation en série de Fourier de ∆p(x∗, t) pour trouver les fλ(x∗) ;

- comparer fλ(x∗) à
√

1−x∗
1+x∗ après adimensionnalisation par l’aire sous la courbe pour se

ramener à la même charge (figure 6.3).

Fig. 6.2 – Représentation de |∆P | entre l’extrados et l’intrados, le long de la corde,

à différents instants dans la période (simulation mg1 2550 rot 128 ke)

Ces opérations peuvent ici être simplifiées puisque fλ(x∗) a déjà été représenté pour l’extrados

et l’intrados (paragraphe 5.2.3). L’hypothèse de compacité revient en fait à supposer que les

contributions de l’intrados et de l’extrados peuvent être sommées avant l’application acoustique.

L’effort appliqué sur la ligne moyenne est donc la somme algébrique des deux vecteurs dirigés

dans des sens opposés. Si les normales sortantes (et donc les angles γ et γr) sont choisies pour

la ligne moyenne comme pour l’extrados, alors l’hypothèse de compacité en épaisseur revient à

dire que la force appliquée sur le profil moyen est égale à :

∆p(λ, x∗) = fλ(x∗, extrados) − fλ(x∗, intrados)

La démarche a été appliquée à 4 simulations du chapitre précédent : mg1 2550 rot 128 ke,

mg2 2500 rot 64 kw, mg2 2500 rot 64 sst et mg3 2500 rot 64 sst. Les résultats sont présentés

sur la figure 6.4. La répartition proposée par Sears semble convenir pour la première raie (m = 1),

et ce quels que soient le maillage ou le modèle de turbulence utilisé. La deuxième raie soutient
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Fig. 6.3 – Comparaison de la répartition proposée par Sears avec celle obtenue lors

de la simulation rotor-stator mg1 2550 rot 128 ke

(a) m = 1 (b) m = 2

(c) m = 3 (d) m = 4

Fig. 6.4 – Répartition de charge le long de la corde : résultats obtenus sur les

simulations rotor-stator de référence et comparaison avec la répartition proposée

par Sears, pour quatre simulations de référence ; la variable en ordonnées est sans

dimension

encore la comparaison, mais beaucoup moins bien, surtout au bord de fuite. Pour les harmoniques
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suivants, les résultats sont très différents. Le plateau que l’on observe près du bord de fuite

peut être attribué au décollement persistant (presque stationnaire) dont il a été question au

chapitre précédent. Les autres différences peuvent être expliquées par des effets de serrage au

bord d’attaque [18].

Comme cela a été démontré au chapitre précédent, l’utilisation d’un maillage plus fin et d’un

modèle de turbulence plus sophistiqué donnent un comportement différent au niveau du bord

de fuite : on capte mieux les décollements en utilisant le maillage MG3 avec le modèle SST

qu’en utilisant le maillage MG1 avec des lois de parois. Le modèle de Sears, issu d’une théorie

potentielle qui ne prend pas en compte ces effets, ne peut prétendre à leur restitution. Aucun

raffinement de la théorie de Sears ne permettra de retrouver analytiquement les résultats de

cette figure 6.4 ; en effet, toutes les théories linéarisées s’appuient sur le fait que l’écoulement est

attaché jusqu’au bord de fuite, et les petits décollements calculés ici contredisent cette hypothèse,

quel que soit le modèle de turbulence, dès m = 2.

Dès à présent, on constate que même les plus fins raffinements de la théorie de Sears, comme

celui proposé par Atassi, ne permettront pas une prévision parfaite des sources acoustiques dans

les cas où les décollements sont forts.

6.2 Description des simulations numériques

Lorsque la simulation CFD n’est pas disponible, il est possible d’utiliser des modèles analy-

tiques de sillages comme ceux proposés par Lakshminarayana [74]. Cette possibilité n’a pas été

étudiée ici, l’objectif étant d’utiliser des résultats de CFD pour le calcul des sources acoustiques.

Des simulations rapides et peu coûteuses permettent de connâıtre les sillages des pales du rotor ;

elles fournissent des résultats suffisamment précis, en principe au moins autant qu’un modèle

analytique.

Une étude préliminaire est nécessaire pour valider la CFD avant d’utiliser la technique indi-

recte sur des cas concrets. Des simulations en grille d’aubes, prenant en compte uniquement le

rotor, ont été réalisées ; l’objectif est de vérifier que les tendances observées sur les simulations

rotor-stator se retrouvent avec les théories indirectes, celles concernant par exemple l’influence

du maillage ou du modèle de turbulence.

Toutes les simulations présentées dans ce paragraphe ont été réalisées au rayon 120 mm,

et non 130 mm comme les simulations rotor-stator, excepté une, pour comparer les résultats

avec la technique directe du chapitre précédent. Un résumé des simulations est présenté dans le

tableau 6.7 (page 152, en même temps que la présentation des résultats acoustiques). Le seul

code utilisé est tascflow.
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6.2.1 Trois générations de maillages

Deux premières générations de maillages ont été utilisées : la première génération (mg1) ne

suit les sillages que sur environ une corde en aval du bord de fuite, la deuxième suit l’écoulement

sur environ 3 cordes en aval du bord de fuite (figure 6.5). Une routine utilisant le mailleur

tascgrid fabrique automatiquement les maillages de type mg1 ou mg2 pour tascflow. Ainsi,

les principales caractéristiques des maillages sont conservées si l’on change légèrement la topo-

logie, par exemple si l’on change la corde de 10% : on peut ainsi facilement réaliser des études

paramétriques.

Une troisième génération, mg3, a été créée pour être utilisée avec le logiciel turb’flow lors

des comparaisons de l’ISUAAAT [63] : elle aussi suit l’écoulement sur 3 cordes, elle présente de

plus des interfaces périodiques cöıncidentes. Les maillages mg3 ont été réalisés avec gridgen.

6.2.2 Etude paramétrique

Grâce au générateur de maillage, plusieurs simulations ont été effectuées sur des maillages

de différentes finesses, adaptés tantôt à des modèles de type k− ε avec des lois de paroi, lorsque

y+ est proche de 30 sur la première maille, et tantôt à des modèles bas-Reynolds, quand y+

est proche de 1 sur la première maille. Les trois modèles bas-Reynolds utilisés sont : le modèle

bicouche k − ε, le modèle k − ω de Menter avec et sans son limiteur de Pk, et le modèle SST.

Les maillages sont toujours de type H-O-H et sont décrits selon une notation qui met en

valeur le nombre de mailles qui servent à définir le sillage. Ainsi, “240x25 10x60” signifie qu’on

met 240 mailles dans le O sur 25 d’épaisseur, que le canal de chaque côté du O comporte 10

mailles et que la fin du domaine est longue de 60 mailles. Une illustration graphique est proposée

sur la figure 6.6. Les deux grands types de maillages sont présentés sur la figure 6.7.

6.2.3 Conditions aux limites

Les conditions imposées aux parois sont détaillées dans l’annexe E pour chaque modèle de

turbulence. Une vitesse uniforme est imposée à l’entrée du domaine de calcul. Les simulations

sont effectuées dans le repère relatif lié au rotor ; la vitesse imposée en amont du domaine est

donc exprimée dans le repère relatif lié au rotor. Le point de fonctionnement étudié est le même

qu’au paragraphe 5.1.5 : (Ω, Q) = (2500 tr/min, 2600 m3/ h). Dans le repère relatif :

rayon 120 U = R · Ω = 31.4 m/s V = −8.2 m/s
rayon 130 U = R · Ω = 34.0 m/s V = −8.2 m/s
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(a) mg1 (b) mg2

(c) mg3

Fig. 6.5 – Trois générations de maillage pour les simulations de l’écoulement du

rotor

La condition imposée sur la face de sortie du domaine est, comme dans le cas des simulations

rotor-stator, une pression moyenne égale à zéro (moyenne sur l’ensemble de la face de sortie). Les

conditions de périodicité sont généralisées dans le cas des maillages mg1 et mg2, et cöıncidentes

dans le cas des maillages mg3. La synthèse de ces conditions est présentée sur la figure 6.8.
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(a) (b)

Fig. 6.6 – Notation d’un profil de rotor 2D selon la norme de [63] : exemple du

maillage 240x25 10x60. Le nombre de points ditribués le long du profil égale celui

le long de la corde plus bord d’attaque et bord de fuite : 240 = (100 + 20) ∗ 2

(a) mg1 (b) mg2

(c) mg2 près du BA (d) mg3

Fig. 6.7 – Maillages associés à la figure 6.5 : les maillages mg1 et mg2 ont la même

distribution de mailles, ils ont été obtenus à partir d’un template du même type
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Fig. 6.8 – Définition des conditions appliquées aux limites du domaine et repère

de travail associé

6.3 Préparation des résultats

Ce paragraphe présente la méthode qui a été utilisée pour mettre les résultats des simulations

CFD sous une forme exploitable par rsf. La présentation des résultats proprement dits est faite

au paragraphe 6.4.

6.3.1 Perturbations de vitesse incidente

6.3.1.1 Géométrie de l’aube

Une fois le champ de vitesse incident connu, les fluctuations de la charge sur les éléments

d’aube sont directement obtenues par la formule (6.1). Il faut alors utiliser la formule (3.22)

pour obtenir le rayonnement acoustique de chaque élément d’aube de stator. Cette dernière

étape nécessite une description géométrique de l’aube pour connâıtre la surface ds de chaque

élément et les angles γ et γr associés, qui définissent le maillage acoustique.

Le maillage rotor-stator MG3, qui a servi dans les simulations aérodynamiques et acoustiques

du chapitre précédent, a été utilisé à cette fin. La théorie de Sears nécessite l’assimilation du

profil à une plaque sans épaisseur ; il faut donc théoriquement considérer la ligne moyenne de

l’aube. En première approximation, l’extrados a été utilisé en place du profil moyen. L’erreur

commise sur la position des sources a peu d’importance car les aubes sont largement compactes
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dans le sens de l’épaisseur ; en revanche on commet ainsi une erreur sur l’angle d’application de la

force, en particulier au niveau du bord d’attaque. Cette erreur n’a pas de grandes conséquences

car la normale à l’extrados est très peu différente de celle à la ligne moyenne, sauf tout près du

bord d’attaque. Cette approximation convient pour l’étude paramétrique, il sera ensuite possible

de s’en affranchir pour gagner en précision. La grandeur x∗ est assimilée à l’abscisse curviligne

selon la convention du paragraphe 6.1.2.

6.3.1.2 Choix de la section de travail

On cherche la réponse aérodynamique d’une aube de stator à la perturbation venant du sillage

du rotor. Pour appliquer la théorie 2D proposée par Sears dans le cas présent, il faut choisir

une section de travail où seront considérées les composantes normales de la vitesse instantanée,

dans le repère de l’aube de stator. Cette section doit correspondre à celle où se trouverait

théoriquement le centre de forces, qui se calcule analytiquement à partir de la formule de Sears.

Le point d’application d’un effort est le point où le moment total est égal à la force totale

multipliée par le bras de levier de la force :

M =f · x∗
p (6.3)

avec : M =Pdyn

1∫
−1

p(x∗)x∗dx∗

et : f =Pdyn

1∫
−1

p(x∗)dx∗

où Pdyn est la pression dynamique définie par l’équation (5.1), et p la pression pariétale (en

Pascals) . L’évaluation de M et de f donne ainsi accès à xp. Sears a démontré dans le cas d’une

plaque plane finie et infiniment mince que les efforts non visqueux appliqués le long de la plaque

suivent une répartition telle que la pression pariétale p est donnée par :
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p(x∗, k1) = ρ0cU0w̃(k1)

√
1 − x∗

1 + x∗S(k∗
1)e

−iωt

avec : x∗ =
2x
c

, k∗
1 =

k1c

2
, et : ω = k1U0

1∫
−1

√
1 − x∗

1 + x∗dx∗ = −4

π/2∫
0

sin2 tdt = π

et :

1∫
−1

√
1 − x∗

1 + x∗x∗dx∗ = −
π/2∫
0

tan t sin tdt = −π

2

donc : f =

1∫
−1

p(x∗)dx∗ ds = ρ0πcU0w̃(k1)S(k∗
1)e−iωt ds

et : M =

1∫
−1

p(x∗)x∗dx∗ ds = −1
2
ρ0πcU0w̃(k1)S(k∗

1)e−iωt ds

Finalement : x∗
P = −1

2
(6.4)

Le point d’application des harmoniques est donc situé au quart de corde dans la théorie de

Sears. On peut comparer ce point d’application à celui calculé pour chaque harmonique pour

différentes simulations rotor-stator du chapitre précédent. Pour cela il faut réutiliser les résultats

du paragraphe 6.1.2 et calculer le moment intégré M ainsi que l’effort intégré f pour chaque

harmonique, ce qui permet d’obtenir directement le point d’application (tableau 6.1).

Cas λ = 1 λ = 2 λ = 3 λ = 4
Sears -0.5 -0.5 -0.5 -0.5
mg1 2550 trans 64 ke -0.58 -0.32 -0.06 -0.11
mg2 2500 trans 64 kw -0.4 -0.3 -0.14 -0.09
mg2 2500 trans 64 sst -0.45 -0.32 -0.14 -0.11
mg3 2500 trans 64 sst -0.5 -0.44 -0.21 -0.12

Tab. 6.1 – Comparaison des positions du point d’application de la charge, x∗, entre

la théorie de Sears et les simulations du chapitre 5

Dans le cas présent, le point d’application des forces n’est donc pas systématiquement au

quart de corde (x∗ = −0.5). De plus, comme c’est l’écoulement incident qui importe, et qu’il

y a concentration des effets non stationnaires près du bord d’attaque, l’information aurait pû

être prise plus près du bord d’attaque. Le choix de la section correspondant au quart de corde

n’est donc pas le seul possible. Cependant il n’est pas déterminant, comme le montre l’étude de

sensibilité à d du paragraphe 6.4.5.

Pour obtenir la vitesse normale dans la section choisie à partir des composantes bidimen-

sionnelles (U, V ) fournies par le code de CFD, il faut effectuer un changement de repère. L’aube
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étant cambrée, plusieurs choix de changement de repère sont également possibles. L’angle ξ

définissant ce changement de repère a été choisi comme étant l’angle −γ au quart de corde de

l’aube, côté extrados. La sensibilité à ξ est étudiée en même temps que celle à d au paragraphe

6.4.5.

6.3.1.3 Champ de vitesse normale Vn

Fig. 6.9 – Illustration du double changement de repère pour trouver la vitesse

normale “de Sears”)

Obtenir Vn nécessite deux changements de repère. Notons (U, V ) les composantes de la vitesse

dans le référentiel lié au rotor. Dans le référentiel lié au stator, on obtient donc (U ′, V ′) =

(U + RΩ, V ) avec pour cas de référence Ω < 0, U > 0, V ′ = V < 0 et U ′ < 0, comme sur

la figure 6.9. Il faut ensuite passer dans le repère local (−et, en) de l’aube de stator (désormais

assimilée à une plaque plane de normale en) par une rotation d’angle +ξ. L’indice t correspond

à la direction tangentielle, et l’indice n à la direction normale (relativement à la plaque plane) :(
−Vt

Vn

)
=

(
cos ξ sin ξ

− sin ξ cos ξ

)(
U + RΩ

V

)
Finalement :

Vn = V cos ξ − (U + RΩ) sin ξ (6.5)

L’angle ξ a été choisi égal à l’angle −γ au quart de corde. Dans cette configuration, comme



6.3. Préparation des résultats 141

la rotation se fait dans le sens horaire (Ω < 0), nécessairement pour le stator γ < 0 d’après le

système (3.10) du paragraphe 3.2.1, par conséquent, ξ = −γ. Sur le cas de référence, ξ = 47◦.

6.3.2 Résultats acoustiques - approche fréquentielle

Les harmoniques de charge fλ sont obtenus directement par application de la formule de Sears

(6.1). La vitesse U0 est assimilée à la moyenne du module de la vitesse dans la section étudiée,

U0 =<
√

(U2 + V 2) >. L’harmonique d’ordre λ de la vitesse est obtenu par décomposition

en série de Fourier des Vn(t) ; la période fondamentale à considérer est celle de passage des

pales. Les harmoniques Ṽn(λ) calculés sont donc d’ordres multiples du nombre de pales du rotor

(λ = kB, k ∈ Z). La fonction de Sears peut être évaluée d’après la définition exacte rappelée

ci-dessous. Cependant, pour calculer les fonctions de Bessel on utilise une formule approchée

(chapitre 4), on peut donc directement utiliser pour S une formule approchée déduite des mêmes

approximations, comme par exemple dans Roger [101] :

S(k∗
1) =

2
πk∗

1

([
J0(k∗

1) − Y1(k∗
1)
]
− i
[
J1(k∗

1) + Y0(k∗
1)
])−1

S(k∗
1) ≈ Sa(k∗

1) =
1√

1 + 2πk∗
1

exp
(
−ik∗

1

[
1 − π2

2(1 + 2πk∗
1)

])
(6.6)

k∗
1 est donné par la relation suivante :

k∗
1 =

mΩc

2U0

avec les notations définies plus haut. Dans le cas des ventilateurs de refroidissement, Ω ≈ 260

rad/s, c ≈ 0.05 m, U0 ≈ 30 m/s et m ∈ [1, 6] ; on a donc des nombres d’ondes réduits k∗
1

compris environ entre 0.2 et 1.3. Sur cette plage de fréquences la comparaison entre S et son

approximation donnée par (6.6) donne des différences peu importantes (figure 6.10).

Toutes les données nécessaires à l’évaluation des harmoniques fλ sont alors connues. Le

tableau 6.7 page 152 donne un résultat acoustique par simulation aérodynamique, avec les

paramètres (d, ξ) = (16mm, 47◦). Le paragraphe suivant présente l’analyse de l’influence des

différents paramètres.
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Fig. 6.10 – Comparaison entre la fonction de Sears “exacte” et son approximation

de la formule (6.6), pour k∗
1 ∈ [0; 10]

6.4 Analyse des résultats

6.4.1 Effets de la génération de maillage

Comme cela a été signalé dans le chapitre précédent consacré aux simulations rotor-stator,

il est important que les sillages ne traversent pas d’interface périodique généralisée, susceptible

de les lisser. La figure 6.11 représente l’énergie cinétique turbulente pour une simulation réalisée

avec mg1 et une autre avec mg2, les autres paramètres étant identiques par ailleurs (maillages

de types 480x25 10x30). En particulier, le maillage a la même finesse à chaque endroit dans les

deux cas, seules l’orientation et la forme des mailles changent.

Avec un maillage de type mg1, les sillages sont correctement convectés jusqu’à une distance

d’environ 1.5 cordes, tandis qu’avec un maillage de type mg2 ils sont préservés jusqu’à une

distance avoisinant 3 cordes. L’interface périodique généralisée lisse les sillages : avec mg1, le

sillage est très rapidement atténué et l’information n’est pas transmise en aval. Avec mg2, le

sillage ne traverse pas l’interface périodique, qui se trouve dans une zone de faibles gradients,

où le lissage n’est pas gênant. Ce résultat confirme les résultats des comparaisons entre MG2 et

MG3 au chapitre précédent.

Les conséquences sur la fluctuation de vitesse qui sert à appliquer la formule de Sears sont

visibles sur la figure 6.12 (a), qui représente la vitesse normale Vn pour les mêmes cas. Avec

mg2, la trace du sillages est deux fois plus importante qu’avec mg1. De plus, les sillages calculés

avec mg1 sont accidentés, irréguliers : la résolution du sillage est approximative. Enfin, le sillage
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(a) mg1f (b) mg2f

Fig. 6.11 – Cartographies d’énergie cinétique turbulente k : effets d’une modifica-

tion majeure du maillage ; maillages 480x25 10x30, modèle k − ω

(a) maillages mg1f et mg2f (480x25 10x30) (b) mg2f 480x40 40x140 vs. mg3f

Fig. 6.12 – Influence de la génération de maillage : vitesse normale à l’aube (vitesse

de Sears) ; modèle k − ω

calculé avec mg1 est plus large que celui calculé avec mg2.

La profondeur du sillage est étroitement liée au premier harmonique de Vn, donc au premier

harmonique de charge f1 qui, en configuration rotor-stator, correspond au premier harmonique

de bruit. Dans la configuration 9 : 19 étudiée cependant, cet harmonique de bruit a une contribu-

tion négligeable au rayonnement global du stator. La largeur des sillages conditionne leur contenu

spectral : plus le sillage est large et plus le contenu spectral est concentré aux basses fréquences

(annexe C.1, figure C.2 d). Les modèles analytiques comme ceux proposés par Lakshminarayana

[74] et utilisés entre autres par Fournier et Roger dans [46] permettent de déterminer les har-
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moniques de bruit d’après la profondeur et la largeur du sillage. Avec un maillage inadapté, on

calcule des sillages moins profonds et plus larges : les sources acoustiques résultantes sont moins

intenses et n’ont pas le bon contenu fréquentiel.

Les résultats acoustiques sont résumés dans le tableau 6.2. Les écarts sont très nets : ils

dépassent les 7 dB sur la raie m = 2, et même 10 dB sur m = 4 : c’est effectivement avec le

maillage le mieux adapté (celui qui prévoit le sillage profond et fin) que l’on obtient le résultat le

plus élevé. Les résultats obtenus avec la technique directe sont ainsi confirmés : le bruit calculé

est très sensible à la qualité du maillage (cf. les comparaisons entre MG2 et MG3). Même si,

comme ici, on désire utiliser des techniques semi-analytiques pour obtenir les fluctuations de

charge, il faut soigner la résolution des sillages, sous peine d’obtenir un résultat faux.

Les champs de vitesse normale obtenus avec deux maillages fins de types mg2f et mg3f

(figure 6.12 b) sont très proches en apparence, mais en réalité les sillages n’ont pas exactement

la même forme : mg2 prévoit un sillage plus profond et plus fin. L’application acoustique permet

de confirmer les remarques précédentes : le bruit calculé avec mg2 est plus élevé de quelques dB.

Les comparaisons doivent donc impérativement être faites sur des simulations utilisant le même

maillage.

L’influence de la forme du maillage étudiée ici peut être comparée à l’influence d’un change-

ment de topologie dans le chapitre précédent : en effet, MG3 se distingue de MG2 en ceci que

les sillages ne traversent plus d’interface périodique, et de même pour ce qui distingue mg2 de

mg1. Ce changement, dans les deux cas, s’accompagne d’une augmentation du niveau acoustique

calculé.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg1 480x25 10x30 -108 44.9 -27.4 28.4 -7.6 21.7
mg2 480x25 10x30 -104.1 52.5 -17.4 40.6 10.7 28.2
mg2f 480x40 40x140 -103 53 -17. 41 9.6 28.5
mg3f -104.1 50.4 -19.7 39.6 8 24.6

Tab. 6.2 – Niveau de puissance acoustique rayonnée par une tranche de 1 mm au

rayon 120 mm : influence de la génération du maillage ; modèle k − ω

6.4.2 Effets de la finesse du maillage

On compare ici les simulations effectuées sur une même génération de maillage avec un

nombre de mailles différent ou avec une répartition de mailles différente. Sur la figure 6.13 (a),

on constate que le maillage raffiné fournit, à modèle de turbulence égal (k − ω), un sillage

caractérisé par un déficit de vitesse plus grand et un profil modifié.
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(a) maillages mg3 (b) maillages mg2

Fig. 6.13 – Influence de la finesse du maillage : vitesse normale à l’aube (vitesse

de Sears), modèle k − ω

L’application acoustique confirme ce résultat (tableau 6.3) : les différences dépassent 2.5 dB

sur cet exemple. Les critères de construction de maillage énoncés dans [63], concernant la taille

de la première maille (y+) et les gradients de densité de mailles, doivent être respectés pour

obtenir un résultat correct.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg3 -106.1 47.7 -22.7 36.9 5.5 23.7
mg3f -104.1 50.4 -19.7 39.6 8 24.6
mg2f 480x40 20x70 -103.3 52.8 -17.5 40.9 9.7 28
mg2f 480x25 10x90 -103.3 53.3 -16.9 41.9 10.5 29.6
mg2f 480x25 10x30 -104.1 52.5 -17.4 40.6 10.7 28.2

Tab. 6.3 – Niveau de puissance acoustique rayonnée par une tranche de 1 mm au

rayon 120 mm : influence de la finesse du maillage ; modèle k − ω

Sur l’exemple présenté, le résultat acoustique (tableau 6.3) est plus élevé lorsque le maillage

est plus fin. Si le maillage est trop lâche, certaines perturbations induites par la pale ne sont

pas conservées jusqu’à la section où l’on désire connâıtre la composante Vn (section de Sears).

Les fluctuations de Vn sont alors moins riches, les niveaux des harmoniques de Ṽn sont par

conséquent plus bas et le bruit calculé est moins élevé : un maillage trop lâche conduit donc à

une sous-estimation du niveau rayonné. Les mêmes tendances sont observées que dans l’étude

rotor-stator du chapitre précédent : la qualité du maillage assure une meilleure restitution du

rayonnement acoustique.

La figure 6.13 (b) montre l’influence d’une modification de la qualité du maillage, à finesse

comparable. Les maillages utilisés sont tous de génération mg2 : maillages 480x40-20x70 (O

élargi), 480x25-10x90 (domaine de sortie raffiné) et 480x25-10x30 (O simple, domaine de sortie

simple). Le modèle de turbulence utilisé est le modèle k − ω. Le raffinement du domaine de
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sortie et l’élargissement du O du maillage n’ont pas d’effet notable sur l’allure du sillage. D’un

point de vue acoustique (tableau 6.3), les différences sont inférieures à 1 dB, ce qui permet de

conclure à l’indépendance du résultat vis-à-vis de la finesse du maillage.

6.4.3 Effets du modèle de turbulence

Une première comparaison, entre les modèles k − ω et k − ε bicouche a été réalisée sur un

maillage mg1 (480x25 10x30) : les cartographies d’énergie cinétique turbulente k sont présentées

sur la figure 6.14. Le modèle bicouche prévoit une production d’énergie cinétique turbulente

supérieure au modèle k − ω au niveau du bord d’attaque (autour du point d’arrêt). Cette

production n’est pas réaliste. Elle ne serait pas moindre avec l’implémentation Kato-Launder,

comme le constate Murakami [94].

Il est à noter que les différences de niveau d’énergie cinétique turbulente k auraient aussi

une grande importance dans l’utilisation des résultats CFD pour une évaluation du bruit à large

bande.

(a) k − ε bicouche (b) k − ω

Fig. 6.14 – Cartographies d’énergie cinétique turbulente avec les modèles k − ε

bicouche et k − ω, même maillage (mg1)

Ces effets se répercutent sur les variations de la vitesse normale (figure 6.15 a). Le modèle

k−ω prévoit un sillage plus étroit et décalé vers le haut par rapport au modèle bicouche ; l’allure

est cependant sensiblement la même. Cette figure présente aussi un calcul k − ε réalisé sur un

maillage adapté aux lois de paroi (mg1g) : les résultats sont similaires à ceux donnés avec le

modèle bicouche, mais le sillage prévu avec les lois de parois est un peu moins profond.
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(a) mg1 (b) mg2

Fig. 6.15 – Influence du modèle de turbulence (1/2) : vitesse normale à l’aube

(vitesse de Sears)

D’un point de vue acoustique (tableau 6.4), le passage du modèle k − ε bicouche au modèle

k−ω n’a pas d’influence notable, les différences n’atteignent pas 1 dB sur les raies d’ordres pairs.

Cela semble logique puisque les sources (variations de Vn) sont très similaires. En revanche, avec

les lois de parois le rayonnement prévu est environ 1.5 dB en-dessous des résultats obtenus avec

le modèle bicouche, pour la raie m = 2 (prédominante) ; ce résultat est à relier à la différence de

profondeur du sillage. De faibles différences aérodynamiques se traduisent donc par des écarts

acoustiques variables.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
mg1g k − ε ldp -108.2 44.1 -29.4 25.1 -8.4 20
mg1 k − ε bicouche -106.6 45.6 -28.8 27.6 -3.8 21.5
mg1 k − ω -108 44.9 -27.4 28.4 -7.6 21.7
mg2f k − ω -103 53 -17.3 41 9.6 28.5
mg2f SST -103.1 52.2 -21.4 34.5 8.9 23.6
mg3 k − ε bicouche -104.6 48.8 -22 36.7 5 23.3
mg3 k − ω -106.1 47.7 -22.7 36.9 5.5 23.7
mg3f k − ω -104.1 50.4 -19.7 39.6 8 24.6
mg3f SST -104.3 50 -21.5 35.3 1.2 20.8

Tab. 6.4 – Niveau de puissance acoustique rayonnée par une tranche de 1 mm au

rayon 120 mm : influence du modèle de turbulence

La même démarche a été appliquée à d’autres cas, sur les maillages de génération mg2f,

puis mg3 et mg3f. Ainsi, la figure 6.15 (b) présente la vitesse utilisée pour appliquer la théorie

de Sears à un maillage mg2 (480x40 40x140), avec le modèle k − ω puis avec le modèle SST.

En apparence, les sillages sont relativement proches, bien que celui obtenu avec SST soit moins

creusé. En réalité, la forme du sillage est notablement différente, en particulier après le déficit

de vitesse maximum (à droite sur la courbe). On constate d’ailleurs que l’application acoustique
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(a) k − ε vs. k − ω (b) k − ω vs. SST

Fig. 6.16 – Influence du modèle de turbulence avec mg3f (2/2) : vitesse normale

à l’aube (vitesse de Sears). (a) : modèles k − ε bicouche et k − ω (maillage mg3) ;

(b) : modèles k − ω et SST (maillage mg3f)

fournit des résultats assez différents : à peine 1 dB de plus avec k − ω sur la raie m = 2, mais

plus de 5 dB sur la raie m = 4, et -5 dB sur la raie m = 6.

La vitesse normale obtenue avec les modèles k−ε et k−ω pour le maillage mg3 est représentée

sur la figure 6.16 (a) : les observations précédentes sur le maillage MG1 sont confirmées, le

sillage prévu avec k−ω est décalé vers le haut et moins large. Les conséquences acoustiques sont

également comparables (tableau 6.4) : le modèle k − ω fournit un résultat légèrement inférieur

au modèle k − ε.

La vitesse normale de la figure 6.16 (b) est obtenue avec les modèles k − ω et SST (maillage

mg3f) : le modèle SST prévoit un sillage aussi marqué mais décalé vers le haut par rapport

au modèle k − ω. Il donne des résultats acoustiques plus faibles, les différences allant jusqu’à 3

dB sur les harmoniques supérieurs (tableau 6.4). Le sillage prévu avec le modèle SST est donc

moins riche en harmoniques d’ordres supérieurs à 1. Ce résultat ne confirme pas ce qui avait été

observé avec les simulations rotor-stator, puisque les tendances étaient alors inverses. De plus

ce résultat ne confirme pas non plus ceux qui viennent d’être présentés pour le maillage mg2f.

En fait, l’allure des répartitions de pression le long de la corde est très différente avec le

modèle SST de ce que l’on observe avec le modèle k − ω (paragraphe 5.3.3 et figure 5.30) : le

modèle SST se comporte presque comme le modèle k−ω, surtout au niveau du bord d’attaque.

Près du bord de fuite cependant, à l’extrados, le modèle SST prévoit un décollement plus fort

d’après une étude menée sur des simulations stationnaires. La figure 6.17 présente les coefficients

de pression et de friction pour trois modèles de turbulence, les calculs ayant tous été effectués

sur un maillage mg2f 480x25 10x30. Son étude permet de vérifier que le décollement prévu avec

le modèle SST est plus fort : le plateau de pression côté extrados est plus long, et le Cf s’annule

plus tôt. Cela est dû à une implémentation différente de la viscosité turbulente d’après Moreau

et al. [63]. Les modèles k − ω et SST prévoient des sillages où l’énergie cinétique turbulente
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(a) Cp (b) Cf

Fig. 6.17 – Coefficients aérodynamiques comparés pour des simulations station-

naires sur le même maillage, influence du modèle de turbulence, d’après [63]

est plus forte, et où l’on distingue clairement les couches limites de l’extrados et de l’intrados.

Les phénomènes restitués dépendent donc fortement du choix du modèle de turbulence, ce qui

confirme les conclusions de [63].

Ces remarques confirment globalement les résultats du chapitre précédent (paragraphe 5.3.3).

Aucune tendance ne peut être dégagée quant à l’impact du modèle de turbulence utilisé sur le

calcul du bruit, car les phénomènes restitués (sources) sont trop différents. L’étude actuelle

porte sur une interaction rotor-stator, chaque harmonique de charge correspond exactement à

un harmonique de bruit ; lors du calcul du bruit du rotor, plusieurs harmoniques de charges

participeront à chaque harmonique de bruit, et les tendances seront encore plus difficiles à

dégager. La seule information à retenir est donc que le modèle de turbulence influe fortement

sur le résultat acoustique, l’influence pouvant agir dans le sens d’une augmentation ou d’une

diminution du bruit.

6.4.4 Effets du rayon de calcul

Tous les calculs de ce chapitre, à l’exception de celui présenté ici, ont été effectués au rayon

R = 120 mm, qui est le rayon moyen du système étudié. Cependant, les simulations rotor-stator

du chapitre précédent ont toutes été effectuées au rayon R = 130 mm. Entre ces deux rayons,

un certain nombre de paramètres changent : la taille du profil, son angle de calage γ, le serrage,

la vitesse d’entrée... Pour effectuer des comparaisons entre les deux techniques, il faut utiliser

des simulations effectuées au même rayon (R = 130 mm).

Une simulation stationnaire a donc été réalisée au rayon 130. Le maillage utilisé est de type

480x40-40x140 (mg2f). Le modèle de turbulence utilisé est le modèle SST. Les résultats peuvent

être comparés à ceux de la simulation réalisée au rayon 120 avec les mêmes paramètres. La figure

6.18 présente l’évolution temporelle de la vitesse normale : les résultats sont très comparables,
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tant du point de vue de l’amplitude que de la forme du sillage. L’application acoustique montre

d’ailleurs qu’il n’y a que de faibles différences sur les premières raies ; cependant, quand on monte

en fréquence ces différences deviennent importantes et atteignent 6 dB pour la raie m = 4. Les

comparaisons entre la technique directe et la technique indirecte doivent donc être limitées aux

premiers harmoniques.

Fig. 6.18 – Influence du rayon de calcul avec mg2f : vitesse normale à l’aube

(vitesse de Sears)

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
Rayon 120 -103 53 -17.3 41 9.6 28.5
Rayon 130 -102 52.8 -20.9 35.1 8.9 23.9

Tab. 6.5 – Niveau de puissance acoustique rayonnée par une tranche de 1 mm :

influence du rayon de calcul

6.4.5 Effets de l’angle ξ et de la distance d

La distance d à laquelle on extrait les paramètres des sillages issus du rotor, ainsi que l’angle

ξ qui sert au changement de repère pour trouver la vitesse Vn utilisée dans la théorie de Sears,

sont déterminés dans la section où se situerait le quart de corde du profil du stator. Bien que ce

choix ait été justifié, une petite étude de sensibilité a été réalisée sur une des simulations.

Le tableau 6.6 donne les résultats pour d’autres valeurs de d et ξ, à partir d’une des simula-

tions précédentes (mg3f, modèle k − ω). Le bruit rayonné n’est que faiblement fonction de ξ, et

l’est légèrement plus de d. Cependant, même si l’on commet une erreur sur ces deux paramètres,

les tendances relatives restent identiques.
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Changer d revient en fait à changer la distance rotor-stator étudiée ; on constate en observant

les résultats du tableau 6.6 qu’une augmentation de d s’accompagne d’une diminution du bruit

rayonné à tous les harmoniques. Les effets potentiels, qui modifient la structure du sillage lorsque

la distance rotor-stator est trop courte, ont ici été négligés : ce résultat n’est donc pas en

contradiction avec ceux du paragraphe 5.3.8.

Il est à noter que l’application de la théorie de Sears est ici ambigüe du fait que l’hypothèse de

perturbations figées sous-entend que le sillage ne s’épaissit pas ni ne s’atténue sur une longueur

équivalente à la corde de l’aube. On commet donc une erreur de principe, puique le sillage

s’élargit et devient moins profond avec d.

d (mm) ξ (◦) m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

12 47 -102.5 52.5 -16.8 43.2 11.8 29.6
13 47 -102.8 52 -17.3 42.4 11 28.6
14 47 -103.2 51.6 -17.8 41.7 10.3 27.4
15 47 -103.7 51.2 -18.4 41 9.5 26.4
16 47 -104.1 50.8 -19 40.3 8.8 25.4
17 47 -104.6 50.4 -19.7 39.6 8 24.6
16 20 -103.1 51.5 -18.3 41 9.5 26.1
16 25 -103.2 51.5 -18.3 41 9.5 26.1
16 30 -103.3 51.4 -18.4 41 9.5 26.1
16 33 -103.3 51.4 -18.4 41 9.5 26.1
16 35 -103.4 51.3 -18.5 40.9 9.3 26
16 40 -103.7 51.1 -18.7 40.7 9.2 25.8
16 45 -104 50.9 -18.9 40.4 8.9 25.6
16 47 -104 50.8 -19 40.3 8.8 25.4
16 50 -104.6 50.4 -19.7 39.6 8 24.6
16 55 -104.8 50.2 -19.7 39.7 8.2 24.8
16 60 -105.4 49.7 -20.2 39.2 7.7 24.4

Tab. 6.6 – Post-traitements acoustiques d’une simulation de référence (mg3f,

modèle k − ω) en faisant varier ξ et d.

6.4.6 Comparaisons avec la mesure expérimentale

Le bruit calculé avec la technique directe au paragraphe 5.2.4 pour la contribution du stator

est largement inférieur au bruit mesuré pour le GMV complet. La même comparaison doit être

réalisée à propos de la technique indirecte. Les données d’entrée utilisées ici proviennent de la

simulation mg3f réalisée avec le modèle SST. Non seulement ces données sont jugées fiables mais

de plus ce sont celles qui fournissent la puissance acoustique la plus élevée. Les charges sont

considérées en phase le long de l’envergure, et le bruit calculé tient compte de la réflexion sur
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maillage mg turb. m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

240x25-10x30 mg1g k − ε ldp -108.2 44.1 -29.4 25.1 -8.4 20
480x25-10x30 mg1n k − ε bc -106.6 45.6 -28.8 27.6 -3.8 21.5
480x25-10x30 mg1n k − ω -108 44.9 -27.4 28.4 -7.6 21.7
480x25-10x30 mg2n k − ω -104.1 52.5 -17.4 40.6 10.7 28.2
480x40-20x70 mg2f k − ω -103.3 52.8 -17.5 40.9 9.7 28
480x25-10x90 mg2f k − ω -103.3 53.3 -16.9 41.9 10.5 29.6
480x40 40x140 mg2f k − ω -103 53 -17.3 41 9.6 28.5
480x40 40x140 mg2f SST -103.1 52.2 -21.4 34.5 8.9 23.6
480x40-40x140-R130 mg2f SST -102 52.8 -20.9 35.1 8.9 23.9

mg3n k − ε bc -104.6 48.8 -22 36.7 5 23.3
mg3n k − ω -106.1 47.7 -22.7 36.9 5.5 23.7
mg3f k − ω -104.1 50.4 -19.7 39.6 8 24.6
mg3f SST -104.3 50 -21.5 35.3 1.2 20.8

Tab. 6.7 – Synthèse des simulations du rotor isolé effectuées pour les calculs indi-

rects (Sears), et résultats acoustiques associés ; (d, ξ) = (16mm, 47◦). f maillage fin,

n normal, g grossier ; mgn génération du maillage. bc bicouche, ldp lois de parois

le sol. Les quantités présentées dans le tableau 6.8 sont des pressions acoustiques, mesurées ou

calculées comme au paragraphe 5.2.4.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

Simulation indirecte -87.1 66.7 -1.4 51.3 24.1 34.7

Mesure 72.1 61.3 58.3 55.2 56.3 60.2

Tab. 6.8 – Comparaison mesure - simulation pour l’interaction rotor-stator. Sources

simulées toutes en phase selon l’envergure, mesure en chambre semi-anéchöıque

Cette fois-ci, le bruit calculé pour le stator n’est pas négligeable devant le bruit mesuré pour

le GMV : la deuxième raie (m = 2) est même supérieure à la valeur de la mesure. Cette sur-

estimation s’explique en partie par l’hypothèse d’une interaction en phase sur toute l’envergure

des aubes, qui ne permet pas de restituer les compensations. Par ailleurs, le modèle suppose

que l’écoulement reste attaché à l’aube : tous les phénomènes physiques ne sont pas restitués,

et nous sommes à la limite des théories linéarisées. Le bruit résultant est surévalué.

Pour évaluer l’importance relative de ces deux facteurs, un calcul acoustique supplémentaire

a été effectué en considérant un déphasage fonction de l’envergure. Le retard temporel entre un

rayon et un autre dépend essentiellement de la différence entre les temps de lâcher des sillages

d’un rayon à un autre. Les sillages sont lachés près du bord de fuite : on peut donc, en première

approche, assimiler le retard temporel d’un rayon à un autre au dévers du rotor près du bord de

fuite. Pour simplifier encore plus on a imposé une évolution linéaire du dévers selon l’envergure

(20◦ entre le pied et la tête de pale). Les résultats sont présentés dans le tableau 6.9.

On constate que les déphasages ont une influence sur le bruit qui ne dépasse pas 1 dB ; de
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Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

Simulation indirecte -87.1 66.7 -1.4 51.3 24.1 34.7

Idem + déphasages -87.9 67.5 -2.2 51.1 23.3 34.1

Mesure 72.1 61.3 58.3 55.2 56.3 60.2

Tab. 6.9 – Influence des déphasages pour l’interaction rotor-stator

plus, sur l’exemple choisi et avec les déphasages imposés le bruit augmente plus qu’il ne diminue.

La cause principale de la surestimation du bruit est donc certainement inhérent à la théorie de

Sears. Ces résultats étaient pressentis par certains auteurs comme Farassat et Brentner [39]

qui considèrent en 1987 que les méthodes basées sur les théories aérodynamiques linéarisées ne

peuvent pas donner d’aussi bons résultats qu’une simulation directe de l’écoulement.

6.4.7 Comparaisons avec la technique directe

Les résultats du tableau 5.6 concernant la simulation mg3 2500 trans 64 sst sont rappelés

dans le tableau 6.10, et y sont comparés à ceux du tableau 6.8 relatifs à la simulation mg3f

réalisée avec le modèle SST. Comme cela a été expliqué, la technique directe a tendance à

sous-estimer le rayonnement réel, à cause entre autres des difficultés à réaliser un maillage qui

ne dissipe pas les informations, tandis que la technique indirecte a tendance à surestimer les

niveaux, pour des raisons intrinsèques à la méthode. Cependant la différence de niveau absolu

sur la raie m = 2 est supérieure à 10 dB ; si cette différence avait été plus faible il aurait été

possible de dire que le niveau réel se situe entre les deux.

La décroissance harmonique, ou baisse du niveau de puissance lorsque l’ordre de l’harmonique

augmente, est plus forte avec la technique directe qu’avec la technique indirecte : l’allure du

spectre acoustique prévu avec les deux méthodes est donc légèrement différent. Cependant la

technique indirecte n’est valable que pour les premières raies du bruit, cela n’est donc pas

tellement gênant.

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6

Simulation directe -87.1 53.5 -9.1 34.7 15.4 13

Simulation indirecte -87.1 66.7 -1.4 51.3 24.1 34.7

Tab. 6.10 – Comparaison acoustique de la technique directe avec la technique

indirecte : niveau de pression au point de mesure habituel. Sources simulées toutes

en phase selon l’envergure

Les écarts dus aux paramètres des simulations RANS utilisés pour le calcul aérodynamique,

comme le maillage ou le modèle de turbulence, sont du même ordre de grandeur qu’avec la

technique directe : la sensibilité est comparable, et les tendances sont globalement les mêmes.

Comme avec la technique directe, les niveaux acoustiques calculés sur différentes configurations
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sont comparables entre eux, à condition d’avoir utilisé les mêmes paramètres de simulation, en

particulier le même maillage, ce qui souligne l’intérêt des générateurs automatiques de maillages.

La technique indirecte donne donc une surestimation des premières raies à moindre coût.

La technique directe prend certes en compte les effets visqueux, mais elle fournit un résultat

dans un temps nettement plus long que les techniques indirectes, et beaucoup de soin doit être

apporté à la réalisation du maillage sans quoi le résultat est sous-estimé. Chaque méthode a

donc ses avantages, ce qui justifie a posteriori la présente étude. Le paragraphe suivant présente

une alternative à ces deux approches.

6.5 Bruit du stator, technique semi-directe

6.5.1 Présentation de la technique

Fig. 6.19 – Illustration de la technique dite semi-directe : la simulation stationnaire

rotor isolé fournit la condition d’entrée du calcul non stationnaire stator isolé

Le principe synthétisé sur la figure 6.19 est d’effectuer un calcul en découplant le rotor et le
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stator. Une première simulation stationnaire met en jeu le rotor isolé ; le champ de vitesse est

extrait à une certaine distance du bord de fuite en aval du rotor. Ce champ de vitesse est ensuite

imposé comme condition fluctuante en entrée d’une simulation non stationnaire mettant en jeu

le stator seul. La présence du stator n’a ainsi aucun effet sur l’écoulement autour du rotor. C’est

donc surtout avec cette technique que les résultats obtenus avec la technique indirecte peuvent

être comparés : les différences observées seront dues uniquement aux limites du modèle de Sears

dans la restitution des phénomènes participant à la réaction du stator à une perturbation amont.

Une unique simulation stationnaire du rotor isolé suffit pour une étude paramétrique sur

différentes distances rotor-stator avec la technique semi-directe. Il suffit également d’un seul

maillage du stator : les différentes distances rotor-stator interviennent dans le signal imposé

à l’entrée du domaine du stator. On réalise donc une économie en taille de simulations non

stationnaires (les plus coûteuses), ce qui a une influence directe sur la consommation de RAM

et de CPU.

Les interactions potentielles ne sont toujours pas prises en compte. Cette approximation n’est

cependant pas gênante si la distance rotor-stator est suffisante, donc dans le cas de l’entrefer

large. Par contre, contrairement à la technique indirecte présentée dans ce qui précède, l’action

du sillage sur le stator est calculée de façon a priori exacte. La répartition de la charge le long

de la corde doit donc être plus réaliste que celle calculée avec la technique indirecte.

La simulation stationnaire choisie a été réalisée au rayon 120 mm du rotor isolé, sur le maillage

mg3f, au point de fonctionnement habituel, avec le modèle de turbulence SST. Le maillage utilisé

pour la simulation non stationnaire en stator isolé est directement issu du maillage rotor-stator

MG3, seule la partie stator du maillage a été conservée. Une couche de maillage a été rajoutée en

amont ; l’information concernant le sillage est imposée sur le domaine d’entrée de cette couche,

qui se déplace relativement au stator à la vitesse du rotor (du sillage). L’information de sillage

imposée à l’entrée est donc stationnaire. Dans la direction du glissement (gauche-droite sur la

figure 6.19), le même nombre de mailles a été utilisé que dans la partie stator. Dans la direction

de l’écoulement (haut-bas sur la figure 6.19) il n’y a que 5 mailles : il faut en utiliser le moins

possible tout en en gardant un nombre suffisant pour que le sillage imposé à l’entrée se développe

correctement jusqu’au stator. Le modèle de turbulence SST a été choisi d’après l’expérience

acquise avec la méthode directe, il est utilisé avec 64 itérations temporelles par période (de

passage de pale). Le tableau 6.11 permet de comparer le maillage (noté 0 : 2) avec MG3 ; le

temps de calcul associé est presque divisé par 2, tous les autres paramètres de simulation étant

identiques par ailleurs. Le temps de calcul CPU est donné par itération temporelle, pour la

machine Eros, avec 12 sous-itérations au maximum.
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Maillage MG3
0 : 2
MG3

Nombre de points à l’interface
devant un passage rotor

160 160

Nombre de points total sur une
tranche

40749 21592

Temps CPU indicatif 1100s 600s

Tab. 6.11 – Caractéristiques du maillage 0 : 2, temps de calcul et comparaison avec

le maillage MG3 du chapitre précédent

6.5.2 Résultats

Pour comparer avec la technique directe, la référence temporelle est nécessaire. Or du fait

de l’absence du rotor, celle-ci est perdue : la référence était définie en alignant le bord d’attaque

de l’aube de stator de gauche sur le bord de fuite de la pale de rotor. Les comparaisons de

répartition de pression sur la corde à un instant donné sont donc faites à partir des positions

temporelles où CX et CY atteignent un maximum ou un minimum ; il s’agit des extrémités des

ellipses sur les hodographes.

La figure 6.20 présente le champ de pression à deux instants distincts d’un quart de période.

Malgré la similitude des résultats par rapport à la configuration 1 : 2 (figure 5.20), l’amplitude

des fluctuations est plus importante : le maillage de la simulation rotor est plus adapté à la

restitution correcte du sillage que le maillage de la simulation rotor-stator. Cela est d’ailleurs

visible sur les courbes d’égal niveau d’énergie cinétique turbulente de la figure 6.21 : après son

impact sur une première aube, le sillage reste suffisamment marqué pour agir sur l’aube suivante,

de façon bien plus nette que sur la figure 5.23. Ce résultat est plus visible sur une animation.

La figure 6.22 présente la répartition de la charge sur une des aubes, pour 6 instants différents

dans la période. Les résultats présentent de nombreuses similitudes avec ceux de la technique

directe (figure 5.14 et suivantes). Les fluctuations ont une valeur moyenne différente car la

pression à l’entrée du domaine de la simulation n’est pas la même que celle à l’entrée du domaine

rotor-stator. Cette différence, qui correspond au saut de pression dans l’hélice, n’a pas d’influence

sur une application acoustique. Sur l’hodographe de la figure 6.23, on constate que la charge

totale sur l’aube varie plus qu’avec la technique directe : l’effort instantané appliqué sur la

pale fluctue donc plus (figure 5.6). Le tableau 6.12 présente les résultats acoustiques sous la

forme de niveaux de puissance ; il reprend les résultats de la simulation mg3 2500 trans 64 sst

du tableau 5.17 pour la technique directe, et ceux de la simulation mg3f SST du tableau 6.7

pour la technique indirecte.

Les niveaux obtenus n’ont pas la même allure que ceux que l’on a obtenus précédemment

avec la technique directe ou avec la technique indirecte. Le niveau prévu pour la raie m = 2
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(a)

(b)

Fig. 6.20 – Configuration 0 : 2, maillage originaire de MG3, interface en translation

à Ω = 2500 tr/min, 64 pas de temps par période : courbes d’égal niveau de pression

à t = 0 et t = T/4

est largement inférieur aux niveaux prévus avec les autres techniques (17 dB de moins qu’avec

la technique indirecte, 10 de moins qu’avec la technique directe). La décroissance spectrale est

moins forte qu’avec les deux autres techniques, la raie m = 6 est presque au même niveau que

la raie m = 4.

L’examen des répartitions de la charge le long de la corde (figure 6.24) permet d’expliquer

les différences par rapport à la simulation directe. Avec la technique semi-directe, le module de
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(a)

(b)

Fig. 6.21 – Configuration 0 : 2, maillage originaire de MG3, interface en translation

à Ω = 2500 tr/min, 64 pas de temps par période : courbes d’égal niveau d’énergie

cinétique turbulente à t = 0 et t = T/4

la charge augmente près du bord de fuite des aubes côté extrados, ce qui signifie qu’il y a des

recirculations ou des décollements : cela n’était pas prévu par la technique directe (figure 5.8).

Les sillages prévus n’ont pas la même nature, et les sources acoustiques résultantes n’ont plus

le même contenu harmonique. En conséquence, l’allure du spectre acoustique est changée.

Dans le cas étudié, le niveau prévu pour m = 1 à 3 est largement inférieur à ce que l’on obte-

nait avec la technique directe, tandis que c’est l’opposé pour les harmoniques d’ordres supérieurs :
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Fig. 6.22 – Répartition de la charge sur l’aube en configuration 0 : 2 à 6 pas de

temps différents, une courbe par pas de temps représenté

Fig. 6.23 – Hodographe correspondant à la configuration 0 : 2 comparé à la simu-

lation correspondante 1 : 2 (mêmes paramètres)

le contenu spectral des sources est fortement décalé vers les fréquences hautes. Une interprétation

possible est que les décollements prévus par la technique semi-directe augmentent le niveau des

raies pour m ≥ 4, tandis que les phénomènes aérodynamiques négligés du fait de l’absence du

rotor dans la simulation non-stationnaire ont une forte participation aux trois premières raies

acoustiques (effets potentiels entre autres).

L’évolution de la phase le long de la corde est plus facile à interpréter qu’avec la technique

directe : la vitesse de convection, indiquée par la pente des courbes, reste positive et évolue len-

tement, sauf près du bord d’attaque à l’intrados. Elle est pratiquement constante côté extrados,
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(a) Module (b) Phase

Fig. 6.24 – Répartition des quatre premiers harmoniques de charge le long de la

corde pour la méthode semi-directe, modules et phases

Cas Lw(m = 1) Lw(m = 2) Lw(m = 3) Lw(m = 4) Lw(m = 5) Lw(m = 6)

directe -109.2 43.4 -34.4 17.6 -12.2 -2

indirecte -104.3 50 -21.5 35.3 1.2 20.8

semi-directe -119.3 33.1 -29 28.9 7.8 26.6

Tab. 6.12 – Résultat acoustique de la simulation 0 : 2 exprimé en ni-

veau de puissance acoustique. Comparaison à la technique directe, simulation

mg3 2500 trans 64 sst (mêmes paramètres de simulations) ; comparaison à la tech-

nique indirecte, simulation SST sur le maillage mg3f (paramètres les plus proches)

ce qui correspond à la convection des phénomènes générateurs de bruit. La bosse constatée sur

le module ne correspond donc pas à un décollement, ce qui est confirmé par l’observation de k,

figure 6.21 : il s’agit seulement de l’action fluctuante du sillage sur cette partie de l’aube. La si-

mulation rotor-stator restitue peut être ce phénomène avec autant d’intensité, mais l’information

est alors masquée par d’autres effets que les purs effets d’interaction rotor-stator.

Les résultats obtenus avec la technique semi-directe permettent de juger des limites de l’ap-

proche de Sears dans le cas étudié. En effet, dans les deux approches, le rôle du stator sur la

nature du sillage issu du rotor est ignoré : on considère que le sillage est le même que celui qui

s’échapperait d’une rotor isolé. On constate que les niveaux prévus par la technique indirecte

sont largement supérieurs pour les quatre premiers harmoniques : la technique indirecte fournit

une forte surestimation du bruit dans le cas étudié.

6.5.3 Conclusions sur la technique semi-directe

Par rapport à celles utilisant la technique directe, les simulations utilisant la technique semi-

directe fournissent une description plus précise des sillages et, par voie de conséquence, de
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l’écoulement autour du stator. Les deux maillages sont plus simples à réaliser qu’un maillage

avec raccordement, où la topologie doit suivre les sillages du rotor puis s’infléchir pour suivre

l’écoulement autour du stator.

En revanche, avec cette façon de procéder, il n’est pas possible de restituer les informations

qui remontent du stator vers le rotor. Par exemple, les interactions potentielles qui perturbent

l’écoulement près du bord de fuite du rotor ne peuvent pas être prises en compte. Il faut donc

choisir une distance rotor-stator suffisamment grande pour qu’elles soient négligeables. Sous

cette condition, la technique semi-directe restitue plus fidèlement l’action des sillages sur le

stator, elle doit donc être préférée. Il semble cependant que même dans le cas de l’entrefer large,

l’écoulement soit assez perturbé par la présence du stator.

Par rapport à la technique indirecte fondée sur le formalisme de Sears, la technique semi-

directe présente l’avantage de prendre en compte les effets visqueux : le problème traité est

plus exact, non assujetti aux hypothèses de linéarisation de l’aérodynamique non stationnaire.

L’écoulement est donc plus réaliste. En contrepartie, le prix à payer est le recours à un calcul

numérique plus coûteux ; il faut créer un maillage du stator qui n’était pas nécessaire avec la

technique indirecte, et réaliser une simulation non-stationnaire du défilement périodique des

sillages issus du rotor devant le stator. Le choix dépend alors des contraintes de temps d’une

part, et des exigences de précision d’autre part.

6.6 Conclusions sur les trois techniques présentées

Deux utilisations possibles de l’outil acoustique rsf, mis au point dans la première partie,

ont été présentées sur un cas bidimensionnel simplifié : une approche couplée (directe) et une

découplée (indirecte ou semi-directe). La châıne de calcul du bruit de raies du ventilateur est

maintenant complète et a été utilisée pour calculer le bruit du stator.

La méthode directe utilise des résultats de simulations non stationnaires, qui fournissent un

résultat en principe plus précis, mais à un prix élevé. La méthode indirecte utilise des simulations

stationnaires du rotor pour connâıtre les perturbations en amont du stator ; une fonction de

transfert aérodynamique permet alors de déduire de façon approchée les sources acoustiques sur

les aubes, mais seule une partie des phénomènes physiques est prise en compte. En conséquence

le bruit calculé est une surestimation du bruit rayonné. La méthode semi-directe découple le

rotor du stator et utilise une simulation non stationnaire pour calculer les effets des sillages issus

du rotor sur le stator : les phénomènes visqueux sont donc pris en compte, mais avec un coût

numérique du même ordre de grandeur que celui de la technique directe.

Les trois méthodes souffrent d’une grande sensibilité aux paramètres de la simulation numérique
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utilisée pour connâıtre tout ou partie de l’écoulement. La qualité du maillage, aux interfaces

ainsi que dans les sillages, est le paramètre auquel le résultat acoustique est le plus sensible.

Un maillage inadapté sous-estime les déficits de vitesse dans les sillages, et donc le bruit. Le

modèle de turbulence utilisé est également un facteur déterminant du résultat, mais sans ten-

dance particulière. On veillera donc à l’avenir à n’effectuer de comparaisons qu’à modèle de

turbulence égal. Enfin, la stratégie de calcul utilisée influe fortement sur le résultat acoustique :

la technique directe fournit le résultat le plus faible et la technique indirecte le résultat le plus

fort ; les différences peuvent dépasser 10 dB.

Si l’on apporte un soin suffisant à toujours avoir les mêmes paramètres de simulation et un

maillage adapté, on peut comparer les résultats acoustiques issus de deux simulations, et ainsi

choisir entre deux configurations. Pour l’instant, une comparaison avec l’expérience est délicate,

d’une part à cause des difficultés pratiques pour ne mesurer que le bruit du stator, et d’autre

part à cause de la sensibilité du niveau acoustique prévu aux paramètres des simulations RANS.



Chapitre 7

Applications à des cas industriels

complets

La châıne de calcul est utilisée dans ce chapitre pour calculer le bruit du rotor. Dans un

premier temps, la technique directe est appliquée : deux applications sont présentées, qui per-

mettent d’appréhender les conditions pratiques d’utilisation. Ensuite, la technique indirecte,

moins précise mais aussi moins coûteuse, est appliquée de différentes façons au cas de référence.

Des conséquences sont tirées sur les possibilités de prédiction du bruit des GMV.

7.1 Applications de la technique directe

Pour connâıtre les variations temporelles de charge sur les pales du rotor directement à partir

d’une simulation, il faut que celle-ci soit non stationnaire et tridimensionnelle. La capacité des

machines évolue rapidement et la génération du maillage pour les ensembles rotor-stator peut

être automatisée : la systématisation de ce procédé devient donc peu à peu envisageable. Dans

un premier temps, il faut étudier la faisabilité d’un calcul complet et confronter les ordres de

grandeurs fournis par la simulation à ceux de l’expérience. Dans ce paragraphe, deux simulations

correspondant à des configurations réalistes sont présentées.

7.1.1 Simulation de l’ensemble rotor-stator

Une simulation mettant en jeu un stator et un rotor a été réalisée avec le logiciel star-cd.

L’hélice considérée possède 5 pales équiréparties. Le moteur est supporté par 6 bras-supports

équirépartis. Cette première simulation est l’unique utilisation de la technique directe appliquée

au rotor qui soit présentée, la simulation du paragraphe suivant n’étant pas terminée à ce jour.
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La résolution est faite dans une configuration de conduite : on impose des conditions de non

glissement (parois) sur un cylindre du diamètre de l’hélice, ainsi que sur un cylindre du diamètre

du bol. Cette hypothèse d’écoulement guidé n’est pas très restrictive puisque l’hélice étudiée a

un fonctionnement essentiellement axial. Le jeu périphérique n’est pas pris en compte, et la buse

est absente de la simulation. Enfin, les domaines d’entrée et de sortie sont très courts (figure

7.1).

(a) (b)

Fig. 7.1 – Présentation du maillage utilisé pour la simulation de l’écoulement dans

l’ensemble rotor-stator effectuée sous star-cd, vues de devant et de derrière

Le maillage est structuré et comporte environ 200 000 mailles ; les 5 pales ont 150 mailles

sur l’extrados et 165 sur l’intrados. Il est adapté au modèle de turbulence k − ε avec des lois de

paroi. La simulation utilise 72 pas de temps par période de rotation. Cela permet d’obtenir 36

harmoniques de charge selon le critère de Nyquist, soit environ 7 harmoniques de bruit.

Cependant, d’après l’expérience acquise sur les simulations rotor-stator du chapitre 5, de tels

paramètres sont insuffisants pour assurer une précision raisonnable du résultat acoustique. Seul le

rayonnement acoustique du rotor a été calculé ; il correspond exactement au bruit d’interactions

potentielles puisque seul le stator induit des fluctuations de charges sur le rotor dans une telle

configuration ; le bruit de charges stationnaires de ce système a en effet été étudié au paragraphe

4.4.2.

m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
Lw radial 23.8 22.8 33 36 44.4 38.8
Lw non radial 19.4 15.2 24.2 25.9 26.7 26.7
Lw total 28.3 22.6 33.4 36.3 44.5 39

Tab. 7.1 – Résultat du bruit calculé associé à la simulation star-cd

Le post-traitement acoustique de ce calcul est présenté dans le tableau 7.1. La contribution

au bruit des efforts radiaux est séparée de la contribution des efforts axiaux et tangentiels. Sur

cet exemple, les efforts radiaux ont une contribution importante relativement aux autres, malgré

l’équilibre radial de l’hélice et bien que l’on ait effectué une simulation dans une configuration
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de conduite : ils doivent donc être pris en compte dans les calculs de bruit. Les niveaux calculés

sont très en-dessous de ce que l’on observe dans la pratique, puisque l’ensemble rotor-stator

concerné a une puissance acoustique mesurée d’environ 75 dB.

Les simulations effetuées avec de tels paramètres fournissent des niveaux de bruit inférieurs à

la réalité, d’après l’expérience du chapitre 5. Dans le cas présent, il est probable que le maillage

soit trop lâche pour obtenir une résolution précise des sillages qui s’échappent du rotor. Lorsque

ceux-ci arrivent au niveau du stator, ils sont artificiellement atténués et les interactions calculées

sont plus faibles qu’elles ne devraient.

Le paragraphe 7.3.2 met en avant la forte influence du code de calcul utilisé : ainsi, l’utili-

sation de fluent se paie par une atténuation des sillages calculés. On peut supposer que cette

remarque est également vraie pour un code comme star-cd : en effet, la principale différence

entre fluent et tascflow est que tascflow est un solveur structuré ; star-cd est, comme

fluent, un solveur non-structuré.

Bien que l’on n’ait calculé ici que du bruit d’interactions potentielles, théoriquement faible sur

un tel système, il est donc certain que le bruit prévu par cette simulation est une sous-estimation

du niveau réel.

7.1.2 Simulation du GMV complet

Pour obtenir un niveau de bruit réaliste, une simulation tascflow doit être réalisée en choi-

sissant les paramètres d’après les résultats du chapitre 5. Ce paragraphe présente une simulation

non stationnaire mettant en jeu un GMV complet, qui présente de plus l’intérêt d’ajouter une

partie des effets d’installation liés à la buse. Les résultats de cette simulation seront disponibles

courant mai 2003, aucune application acoustique n’est donc présentée ici.

7.1.2.1 Présentation de la simulation

Une topologie a été réalisée avec le logiciel Mulcad. Elle comporte l’essentiel du mono-GMV

valeo de référence, mis à part le stator et les échangeurs : à l’époque où le maillage a été

commencé (1999) aucun stator n’équipait ce système de refroidissement. La prise en compte des

échangeurs n’a pas été étudiée.

En revanche, la topologie décrit le jeu périphérique entre la virole tournante et la virole fixe,

le jeu axial entre le bol et le bloc moteur (l’écoulement sous-bol n’est pas étudié ici), le bloc

moteur, les attaches de fixation de la buse, et les bras supports réels (avec un côté arrondi et un

côté carré). Ces détails sont indiqués sur la figure 7.2.

Une telle simulation permet a priori le calcul d’un bruit d’interaction (buse+bras)-rotor,

et celui d’un bruit d’interaction (sillages de rotor)-stator. Par contre, la prise en compte du

jeu périphérique ne permet pas de calculer entièrement ce que l’on appelle le bruit de jeu
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(a) (b)

(c) (d)

Fig. 7.2 – Représentation des solides pris en compte dans la simulation GMV.

En fonçé, les parties fixes ; en clair les parties tournantes. On distingue bien les

encoches sur la buse, les bras-support semi-cylindriques, le module électronique en

aval de l’hélice, le jeu périphérique (surtout sur (d))

périphérique ; en effet, ce mécanisme est associé à des phénomènes fortement variables et l’on

suppose que le bruit qui en résulte est à large bande ou à bande étroite : la modélisation acous-

tique développée ici ne prend pas ces phénomènes en compte.

Le maillage associé a été réalisé avec mulcad pour être utilisé avec tascflow. C’est un

maillage multibloc structuré qui comprend 1.9 millions de mailles au total ; il est adapté au

modèle k − ε avec des lois de paroi, avec y+ de l’ordre de 30 sur la première maille.

Un résumé des conditions imposées aux bords du domaine est présenté sur la figure 7.3. Deux

interfaces généralisées assurent la jonction entre les domaines où l’on souhâıte une résolution

fine (autour du GMV) et les domaines d’entrée et de sortie où la qualité de la résolution a moins

d’importance (figure 7.3 b). Deux interfaces glissantes servent à relier d’une part l’amont avec le

domaine rotor (interface buse-rotor, figure 7.3 c) et, d’autre part, le même domaine rotor avec

l’aval (interface rotor-stator, figure 7.3 d).

La condition imposée en entrée de domaine est une condition sur le débit axial uniforme,
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(a) Entrée, sortie (b) Interfaces généralisées

(c) Interface glissante entre l’amont et le rotor (d) Interface glissante entre le rotor et l’aval

Fig. 7.3 – Conditions appliquées aux limites du domaine ; détail des interfaces

généralisées.

ce qui est consistant avec la présence de l’échangeur, non pris en compte dans cette simulation,

à condition que la condition soit appliquée suffisamment en amont de la buse (voir le chapitre

précédent).

Une condition dite “d’ouverture” est imposée en sortie : la pression moyenne est choisie nulle.

Cette condition est stable lorsque l’écoulement est essentiellement normal à la face où elle est

imposée [2] ; c’est bien le cas ici aux endroits de la face de sortie où l’écoulement est non nul.

La condition de type “sortie” interdit les recirculations, et l’air est centrifugé dès la sortie de

l’hélice, ce qui est un résultat non physique.

Un calcul stationnaire est utilisé pour initialiser la simulation non stationnaire, de façon à

réduire la période transitoire qui existe avec toute simulation non stationnaire. Il est effectué

à une position relative figée du rotor par rapport au stator, choisie arbitrairement. Ce calcul

stationnaire doit lui aussi être initialisé ; pour cela on impose dans tout le domaine une vitesse

axiale uniforme supérieure à la vitesse débitante. Il a en effet été constaté la mise en place très
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rapide de recirculations dans le domaine de sortie lorsque la vitesse axiale choisie est trop faible.

La taille de la simulation devient vite un problème lorsqu’elle dépasse le million de nœuds. Le

logiciel tascflow consomme beaucoup de mémoire RAM, ce qui est normal pour une formulation

implicite (annexe E), la contrepartie étant une plus grande rapidité d’exécution. De plus, il y a

quatre interfaces généralisées, et la simulation n’est pas stationnaire, ce qui augmente encore les

besoins de mémoire. La simulation consomme environ 2 Go de mémoire RAM.

Depuis nos essais sur les petits maillages rotor-stator, on sait qu’il faut prévoir au moins 6

périodes pour que la simulation soit convergée ; de même, un minimum de 64 pas de temps par

période de passage de pale est nécessaire pour capter correctement les effets non stationnaires.

Avec 9 pales, cela fait 9∗64 = 576 pas de temps par période de rotation. Pour obtenir 6 périodes

il faudra donc 6 ∗ 576 ≈ 3500 itérations temporelles. Toujours en s’inspirant de l’expérience

acquise sur les simulations rotor-stator, un maximum de 8 sous-itérations par pas de temps a

été imposé.

La simulation nécessite l’utilisation de Hercule en parallèle (PC biprocesseur avec 4 Go de

RAM). La vitesse d’exécution sur cette machine est d’environ 2h30 par itération temporelle

avec les paramètres utilisés : le résultat converge en environ 1 an. Cet ordre de grandeur suffit à

démontrer qu’il n’est pour l’instant pas envisageable de systématiser l’utilisation des simulations

non stationnaires dans la châıne de conception des GMV : les clients demandent d’ordinaire 2 à

3 produits différents par projets, avec un délai (CAO et maillage compris) d’environ 1 mois. De

plus, le post-traitement nécessite une machine assez rapide avec beaucoup de mémoire RAM.

Avec les progrès de l’informatique il devrait être possible bientôt de traiter plus facilement des

cas plus complexes.

7.1.2.2 Premiers résultats de la simulation

Les résultats qui sont présentés dans ce paragraphe sont seulement partiellement convergés.

La convergence sera effective courant mai 2003. D’ici là de nouveaux ordinateurs permettront

sans doute d’en obtenir plus rapidement de meilleurs, mais cette simulation représente une

première tentative de prise en compte de tous les éléments du GMV. Les résultats sont imprécis

et il est difficile d’évaluer leur imprécision.

La figure 7.5 présente le champ de vitesse calculé à gauche (a) et à droite (b) du bol, à un

instant donné. Les éléments de géométrie sont repérés sur la figure 7.4. L’écoulement est guidé

par la présence du bol qui induit une accélération et de petits décollements en pied de pale.

Ceux-ci seront sans doute associés à d’importantes fluctuations de la charge. En tête de pale,

la buse structure l’écoulement assez proprement, mais la virole tournante et le jeu périphérique

perturbent fortement cet équilibre : on observe de fortes recirculations autour de la virole. En

aval de l’hélice, les recirculations sous le bloc moteur sont correctement restituées et mettent en

valeur l’importance des écoulements secondaires dans ce type de machines : l’écoulement sous

bol modifie le fonctionnement de l’hélice.
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La cartographie de k de la figure 7.6 (a) permet de confirmer l’absence de zones de recir-

culations, généralement associées à un blocage aérodynamique non physique. Elle permet aussi

de mesurer le caractère centrifuge de l’écoulement qui part à 45◦ de l’axe de rotation. Sur le

système muni de stator l’écoulement est sans doute plus axial.

La figure 7.6 (a) met aussi en évidence l’atténuation des sillages au passage des interfaces

généralisées : le sillage est lissé et s’étale le long de l’interface entre la partie GMV et le domaine

de sortie. Il est donc probable que les fluctuations de charge calculées seront moins fortes que

dans la réalité, d’après l’expérience de la deuxième partie. Une observation attentive des autres

interfaces généralisées y révèlerait les mêmes phénomènes. La représentation de la viscosité

turbulente (figure 7.6 b) met en évidence l’importance de la taille du domaine : si celui-ci avait

été plus petit le sillage aurait rencontré les bords du domaine trop tôt et des réflexions auraient

pu perturber la résolution autour de l’hélice.

Fig. 7.4 – Légende des composants du GMV visibles sur la figure 7.5

Les phénomènes concernant les bras-supports du GMV auraient pu devenir périodiques avant

ceux concernant les pales du rotor : la période de passage des pales est en effet 9 fois plus courte

que la période de rotation, et les sillages perturbent les bras-support avec cette périodicité. Il

semble que pour l’instant, d’une part les fluctuations observées sont d’un ordre de grandeur très

faible (quelques Pascals) ce qui remet en question leur précision, et d’autre part elles ne sont

pas périodiques à cette période-ci : la présence de la buse a une influence jusqu’au niveau du

support. Il faut attendre la convergence complète avant d’effectuer une utilisation acoustique de

ces données.
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(a)

(b)

Fig. 7.5 – Résultats de la simulation du GMV complet : champ de vitesse
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(a) k (b) νt

Fig. 7.6 – Résultats de la simulation du GMV complet : énergie cinétique turbu-

lente et viscosité turbulente

7.1.3 Conclusions sur la technique directe appliquée aux GMV

La technique directe a été appliquée aux GMV sur deux applications, ce qui démontre qu’il

est possible de réaliser des simulations tridimensionnelles non stationnaires des écoulements dans

tout ou partie du GMV. Cependant, la création du maillage est difficile, et la simulation est très

longue, même sur un ordinateur puissant. Les valeurs obtenues avec la première simulation

ne sont pas satisfaisantes, et celles avec la deuxième simulation ne sont pas encore connues.

Même si ceux-ci sont excellents, une technique alternative doit être utilisée pour obtenir un

premier résultat à des coûts raisonnables. La technique qui vient d’être présentée sera utilisable

de façon systématique lorsque les ordinateurs disponibles seront au moins 50 fois plus rapides,

et permettront d’obtenir la solution de la deuxième simulation en une semaine au lieu d’un

an. Pour un investissement égal à celui des machines actuellement disponibles, le délai devrait

être d’environ 10 ans : en effet, d’après Moore [87] la puissance des ordinateurs double tous les

18 mois, à coût de fabrication égal, ce qui se vérifie dans la pratique (figure 7.7). Le terme de

puissance désigne ici le nombre d’opérations par secondes ; la mémoire allouable à un système

suit la même courbe selon les chercheurs d’Intel [50].

Les limites de l’approche indirecte inspirée de Sears étant connues, la première idée est

d’utiliser une technique semi-directe, où l’écoulement ne serait résolu qu’autour d’une pale, avec

des conditions d’entrée fluctuantes. Mais il n’y a pas de périodicité spatiale dans l’écoulement

qui traverse la buse, il est donc impossible de restreindre l’étude à un secteur angulaire limité :

le calcul doit prendre en compte toutes les pales. L’économie réalisée par rapport à la technique

directe n’est alors pas très grande : même si le temps est divisé par 2 il reste bien trop élevé.

Une autre possibilité est d’utiliser les conditions de périodicité chorochroniques et de ne simuler

qu’une seule pale (paragraphe 5.3.7) avec une technique semi-directe et ainsi ne simuler qu’une
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Fig. 7.7 – Loi de Moore sur l’évolution des capacités des ordinateurs, document

Intel

seule pale.

Comme au chapitre 6, une technique indirecte inspirée de la théorie de Sears est utilisée pour

obtenir les harmoniques de charge. Cette théorie étant bidimensionnelle, la formule de Sears doit

être appliquée à différents rayons pour calculer le bruit de la machine complète. En effet, une

pale de ventilateur de GMV n’est pas compacte en envergure.

Cette fois-ci, le champ aérodynamique responsable des fluctuations de charge sur les pales du

rotor est modelé par la buse : la transition entre la section rectangulaire et la section annulaire

crée des inhomogénéités de vitesse. Ces dernières peuvent être décrites par des simulations

stationnaires qui mettent en jeu la buse seule. Le champ de vitesse incident sur la pale est

calculé à différents rayons pour en déduire la vitesse normale correspondante, et l’utiliser pour

appliquer la formule de Sears.

Le paragraphe 7.2 présente différentes simulations mettant en jeu la même buse. Trois codes

de CFD ont été utilisés ; pour chacun, différents paramètres de simulation ont été étudiés. Une

autre simulation effectuée sur la même buse donne l’influence d’un obstacle dans l’écoulement.

Les résultats aérodynamiques et acoustiques sont présentés dans le paragraphe 7.3, en même

temps que l’analyse de l’influence des paramètres.
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7.2 Présentation des simulations relatives à la tech-

nique indirecte

(a) buse simplifiée sans défaut de géométrie (b) conditions aux limites

Fig. 7.8 – Présentation de la buse A qui sert dans les simulations

Ce paragraphe présente les paramètres des simulations selon les spécificités des codes. Une

synthèse est présentée sur le tableau 7.2.

Nom Descrition sommaire Solveur Maillage

A0 Buse simplifiée, topologie courte tascflow 92.640 nœuds
A Buse simplifiée, topologie large tascflow 367.982 nœuds

B
Buse simplifiée, topologie large, obs-
tacle

tascflow 367.982 nœuds

Af Buse simplifiée, topologie large fluent 367.982 nœuds

Afe
Buse simplifiée, topologie large,
échangeur thermique

fluent 367.982 nœuds

Afh Buse simplifiée, topologie large, hélice fluent 367.982 nœuds

Afhe
Buse simplifiée, topologie large, hélice
+ échangeur

fluent 367.982 nœuds

Au Buse simplifiée, maillage cartésien fin uh3d 6,8Mo nœuds

Tab. 7.2 – Dénomination des simulations stationnaires avec la buse seule
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7.2.1 Buse A simplifiée, utilisation de TASCflow (A00, A0,

A)

La première simulation réalisée a été menée avec tascflow sur une topologie lissée, sans

défaut de géométrie, et représentée sur la figure 7.8. De cette façon la réalisation du maillage

est simplifiée, et la simulation CFD est moins coûteuse. Cette topologie simplifiée est tout à

fait adaptée à nos besoins : elle donne une indication du bruit minimal d’une configuration

idéale, et permet de réaliser une première simulation de ce genre à moindre coût. Pour obtenir

un écoulement représentatif du GMV et avoir la même surface active, les simulations de type

“buse” prennent en compte le bol.

Trois topologies ont été utilisées : la deuxième, notée A0, a des domaines d’entrée et de sortie

plus longs que la première, notée A00. La troisième, notée A, a en plus un domaine de sortie

élargi (figure 7.9) : c’est elle qui sert de référence dans le reste de ce chapitre.

(a) A00 (b) A0 : topologie longue (c) A : topologie large

Fig. 7.9 – Trois topologies de la buse simplifiée sans défaut de géométrie, pour le

solveur tascflow

La géométrie a été dessinée avec le modeleur de conception (CAO) icem-DDN. Le maillage

utilisé, multibloc structuré (figure 7.10) avec près de 370 000 nœuds, a été créé avec le mailleur
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(a) maillage tascflow (GMV au centre) (b) maillage uh3d (GMV au centre)

Fig. 7.10 – Maillages de buses utilisés selon les codes ; écoulement du bas vers le

haut

icem-Hexa. Entre les blocs on utilise des mailles cöıncidentes. Sur la première maille, y+ est de

l’ordre de 50, le maillage est adapté au modèle de turbulence k − ε avec des lois de parois.

Le débit est imposé à l’entrée (figure 7.8), ce qui se traduit par une condition de vitesse

normale uniforme sur toute la face concernée [2]. Cette condition est plutôt satisfaisante, puisque

les échangeurs redressent l’écoulement : le champ de vitesse qui en sort est effectivement normal.

Cependant, rien ne permet d’affirmer que la vitesse sera uniforme dans la réalité : les masses

d’air passant au centre de l’échangeur vont certainement se déplacer à des vitesses différentes

de celles qui passent sur les côtés. La distance qui sépare le plan d’entrée de la buse et la face

d’entrée du domaine de calcul a donc une grande importance, c’est elle qui structure spatialement

l’écoulement.

En sortie de domaine, on impose une pression moyenne égale à zéro. Sa valeur absolue

n’a pas d’importance pour un calcul incompressible. La taille du domaine de sortie modifie le

résultat : si la condition de sortie est imposée trop près, elle peut devenir réfléchissante. La taille

du domaine d’entrée doit également être assez grande pour laisser les éventuelles interactions

potentielles remonter de la buse vers la condition amont de vitesse uniforme. La topologie large

(simulation A) satisfait cette exigence.

Sur les frontières latérales du domaine, deux sortes de conditions sont utilisées : en aval de

la buse, on impose une condition de glissement (symétrie) tandis qu’en amont de la buse on

impose une condition de non-glissement (paroi). Ces deux conditions “guident” artificiellement

l’écoulement ; ceci correspond à la réalité en amont de la buse. En revanche en aval il faut un

domaine suffisamment large, sinon le guidage modifie la solution. Pour vérifier a posteriori que

le domaine est effectivement assez large, une condition suffisante est que le champ de vitesse sur

les bords soit nul, puisque le flux est essentiellement axial. Enfin, sur la section plane de sortie
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de buse, à l’endroit où le domaine s’élargit, on impose une condition de non-glissement (mur).

Celle-ci empêche une centrifugation excessive du flux, tendance parfois observée avec tascflow.

Les conditions imposées sur les frontières, à l’entrée et à la sortie du domaine, ont fait l’objet

d’études annexes [13, 32]. Celles retenues ici sont celles qui ont donné le meilleur résultat. Elles

sont utilisées pour toutes les simulations de ce chapitre.

7.2.2 Buse simplifiée, utilisation de FLUENT (Af, Afe, Afh,

Afhe)

Les performances de tascflow et de fluent (indice f dans les noms des simulations : Af)

ont été comparées sur la topologie large, buse A. Ce code utilise d’habitude un maillage non

structuré ; en pratique, il s’agit ici du même maillage structuré qu’avec tascflow. Les conditions

imposées aux limites du domaine de calcul sont identiques à celles utilisées avec tascflow.

L’influence des échangeurs sur la condition d’entrée ne peut pas être prise en compte explici-

tement : le maillage serait trop volumineux. Une première solution, qui rend compte de la perte

de charge due aux échangeurs, consiste à imposer une vitesse purement axiale, conformément à

ce qui est observé derrière un échangeur. Comme la pression est définie à une constante près en

incompressible, la différence entre cette simulation Afe (e pour échangeur) et celle de référence

Af est uniquement l’endroit où l’on impose que la vitesse soit purement axiale. Les champs de

turbulence en aval de l’échangeur sont par ailleurs connus grâce à des études antérieures réalisées

au CETIAT [57]. Une deuxième solution est d’utiliser les simulations CFD qui servent à conce-

voir les échangeurs disponibles chez valeo. Ceci suppose qu’il n’y ait pas d’effets potentiels dus

à l’hélice sur l’échangeur, ce qui pourra être vérifié a posteriori. Cette technique n’a pas encore

été utilisée.

Une simulation tridimensionnelle non stationnaire comprenant la buse et l’hélice complète se-

rait trop lourde pour imaginer une systématisation. Pourtant sa présence induit une forte modifi-

cation de l’écoulement. Une possibilité est de fournir à fluent la caractéristique aérodynamique

de l’hélice (∆p,Q). Connaissant le débit d’après les conditions amont, le code calcule le saut

de pression ∆p associé. Cette méthode, connue sous le nom de disque actif, est proposée par

les fabricants des codes de calcul utilisés (tascflow, fluent). Les effets tridimensionnels dus à

l’hélice ne sont alors pas restitués : la simulation reste stationnaire et la géométrie de la pale n’est

pas prise en compte. Il est possible d’imposer une direction de vitesse différente en sortie, pour

tenir compte de la rotation induite par l’hélice, mais cela n’a pas été fait dans cette expérience.

Une simulation avec un disque actif seul a été réalisée (Afh, h pour hélice), puis une avec l’hélice

plus l’échangeur (Afhe).
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7.2.3 Buse simplifiée, utilisation de UH3D (Au)

Le code uh3d utilise un maillage cartésien et est présenté dans l’annexe E. La génération

du maillage est grandement simplifiée, et l’utilisation de la mémoire RAM est réduite. Si

uh3d donne les mêmes résultats que tascflow, l’utilisation de ce code représentera une grosse

économie en termes de temps de maillages. En effet, il suffit de mailler la peau de la buse (ici,

avec icem-Tetra) ; cette peau sert ensuite de définition de surface dans uh3d et seul le maillage

cartésien est utilisé pour la résolution numérique. Ce dernier est construit automatiquement en

quelques minutes.

Les conditions imposées aux limites du domaine de calcul ne sont pas identiques à celles

utilisées avec tascflow, car le domaine de calcul n’est pas structuré de la même manière : c’est

un pavé de grande taille : 5 m dans la direction axiale, 3.5 m dans les deux autres directions.

En comparaison, la buse mesure 10x45x55 cm environ. Le maillage est représenté sur la figure

7.10. En entrée du domaine on impose une condition de vitesse uniforme ; en sortie, une pression

uniforme égale à 0 Pa.

Sur les bords du domaine on impose la symétrie. Avec tascflow ou fluent, les bords

du domaine étaient proches de la buse ; les conditions qui y étaient imposées étaient donc

déterminantes. Dans le cas des maillages cartésiens, les limites du domaine sont très éloignées de

l’écoulement étudié : les conditions qui y sont imposées ne sont donc pas aussi contraignantes.

Le maillage fin présenté (Au) comporte 6.8 millions de mailles.

7.2.4 Buse simplifiée et obstacle, utilisation de TASCflow (B)

Dans les paragraphes précédents, tous les accidents de géométrie ont été négligés. Il est

important de connâıtre l’influence des défauts majeurs et des petits défauts. Pour prendre en

compte les petits, il faudrait par exemple effectuer une simulation autour de la buse réelle ; cela

est relativement difficile du fait de la complexité de la géométrie. La simulation B donne l’impor-

tance dans le rayonnement acoustique d’un changement majeur de géométrie, en l’occurrence un

gros obstacle en amont de la buse, comme il en existe parfois sur les GMV. La topologie est la

même que précédemment, mais on ajoute un parallélépipède rectangle couvrant l’un des bords

de la buse (figure 7.11).

Le maillage est directement inspiré de celui de la topologie large, A. L’obstacle a été rajouté

avec modification de la topologie environnante, pour avoir un maillage suffisamment fin autour

de la bôıte (maillage en O). Il est modélisé par un mur dans la simulation (condition de non-

glissement, loi de paroi). Le maillage résultant a environ 450 000 points, soit à peine plus que le

précédent. Les autres conditions de calcul sont les mêmes, le solveur utilisé est tascflow.

Les premières simulations ont été difficiles à effectuer en raison de la quasi symétrie de
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(a) (b)

Fig. 7.11 – Buse simplifiée sans défaut de géométrie avec obstacle (B)

révolution du domaine de calcul ; lorsqu’on casse cette symétrie, par exemple ici en ajoutant un

obstacle, la convergence est plus rapide. Lorsqu’un gros obstacle couvre une partie de l’entrée

de la buse, il vaut donc mieux le prendre en compte.

7.3 Comparaison des résultats

L’annexe D présente une démarche pour mettre les résultats des simulations précédentes sous

une forme utilisable dans la châıne acoustique ; la technique est proche de celle du paragraphe

6.3. Ce paragraphe présente donc directement les résultats des simulations aérodynamiques et

la prévision acoustique associée, en mettant en avant l’influence des paramètres de la simulation

CFD. Ce paragraphe met en évidence le role de certains paramètres des simulations CFD, et donc

de donner de nouvelles préconisations pour l’utilisation de rsf lors du calcul du rayonnement

acoustique d’un rotor avec la technique indirecte.

7.3.1 Influence de la topologie avec TASCflow

Lorsque la topologie est trop étroite, l’écoulement est artificiellement guidé. Si l’entrée ou la

sortie du domaine est trop proche de la buse, l’écoulement est mal calculé et les fluctuations sont

surestimées. Ainsi, les premières simulations, effectuées sur les topologies A00 et A0, donnent des
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(a) pression dans un plan de A0 (b) vitesse dans un plan de A0

Fig. 7.12 – Buse simplifiée sans défaut de géométrie, premières topologies avec

tascflow (A00 et A0), champs de pression et de vitesse dans un plan : les résultats

ne sont pas précis

(a) buse A dans le plan x (b) buse A dans le plan z (c) buse B dans le plan z

Fig. 7.13 – Buse simplifiée sans défaut de géométrie, simulations tascflow : champ

de vitesse

résultats qui ne respectent pas les symétries naturelles du problème : les topologies des domaines

de sortie sont trop courtes et trop étroites. La figure 7.12 présente le champ de vitesse et de

pression sur deux sections du volume de calcul. Ces défauts disparaissent avec la topologie A,

[13, 32] (figure 7.13 a et b). Les résultats obtenus avec les topologies A00 et A0 ne sont donc pas

utilisées pour une exploitation acoustique, seuls le seront les résultats obtenus avec la topologie

large (A).

7.3.2 Influence du code de CFD utilisé

Avec le logiciel fluent, l’allure générale est la même que sur les résultats tascflow. Des

résultats typiques sont présentés sur la figure 7.14. Avec les simulations classiques comprenant

uniquement la buse, les symétries sont bien restituées par le calcul ; en revanche, ce n’est plus le
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(a) (b) (c) (d)

Fig. 7.14 – Buse simplifiée sans défaut de géométrie, simulations fluent : champ

de la norme de la vitesse. (a) : échelle ; (b) : plan Y (Af) ; (c) : plan X (Af) ; (d) :

plan X avec présence de l’hélice et de l’échangeur (Afhe)

cas lorsque l’on ajoute l’hélice et l’échangeur (paragraphe 7.2.3) : le flux oscille, un peu comme

lorsque le domaine était trop court avec tascflow.

L’étude des contours de vitesse présentés sur la figure 7.16 confirme une nette ressemblance

entre les résultats de tascflow et ceux de fluent, alors que ceux fournis par uh3d sont

vraiment différents. La figure représente les scalaires U et W , composantes selon eX et eZ de

la vitesse (dans le repère CFD), eZ étant la composante axiale. Les contours de fluent sont

moins marqués que ceux de tascflow : ainsi, près du bol par exemple, il n’y a que deux lobes

avec fluent contre 4 avec tascflow. Les fluctuations temporelles seront donc moins riches

avec fluent, et le rayonnement acoustique calculé devrait être plus bas. On constate que les

fluctuations de vitesse calculées sont très importantes près du bol, ce qui est contraire aux

modèles simplifiés avec lesquels la tête de pale a la plus forte contribution au bruit [58].

échelle pour U échelle pour W

Fig. 7.15 – Echelles utilisées pour les courbes d’égal niveau de U et de W , com-

munes aux figures 7.16, 7.19 et 7.22
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tascflow

fluent

uh3d

U W

Fig. 7.16 – Courbes d’égal niveau de U et de W , avec tascflow (en haut, A),

fluent (au milieu, Af) et uh3d (en bas, Au). L’échelle est commune à toutes les

représentations de U et W , figure 7.15

Les fluctuations de la vitesse normale de la figure 7.17 montrent la grande influence du code

de calcul utilisé. Les résultats doivent être comparés simultanément aux trois rayons puisque

l’écoulement près du bol est conditionné par l’écoulement en tête de pale. En pied de pale (a), le

code tascflow prévoit d’importantes fluctuations de vitesse, fluent prévoit des fluctuations
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(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.17 – Vitesse normale Vn à trois rayons (pied, milieu et tête de pale) : effets

du code de calcul utilisé (tascflow, fluent et uh3d)

moins importantes et de nature différente. A mi-pale (b), l’allure des deux résultats est la même,

mis à part que tascflow fournit des fluctuations d’amplitude nettement plus importantes et

décalées vers le haut. En tête de pale (c) on observe la tendance inverse au pied de pale, c’est

cette fois fluent qui prévoit les plus fortes variations.

(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.18 – Efforts intégrés en corde fλ à trois rayons (pied, milieu et tête de pale) :

effets du code de calcul utilisé (tascflow, fluent et uh3d)

L’étude des efforts représentés sur la figure 7.18 permet de préciser ces observations. En pied

de pale les harmoniques prévus avec tascflow sont plus importants à toutes les fréquences,

surtout à l’harmonique d’ordre λ = 4, qui correspond à la période des fluctuations de la figure

7.17 (a). A mi-pale aussi les harmoniques prévus par tascflow sont plus importants, mais la

différence n’est plus aussi grande et la tendance s’inverse même en hautes fréquences. En tête de

pale c’est fluent qui prévoit les harmoniques les plus élevés. La relation entre les fluctuations

de vitesse et les harmoniques de charges est donc clairement visible sur ces résultats. Ce résultat

sur le rôle important du bol remet en question l’idée selon laquelle la tête de pale est souvent

prédominante dans le bruit rayonné par un rotor.

Les niveaux de puissance acoustique calculés diffèrent essentiellement sur la première raie

(+7 dB). Pour bien comprendre ces résultats il faut revenir à l’observation des harmoniques de

charges de la figure 7.18. Comme cela a été démontré plus haut, ce sont les harmoniques d’ordres
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λ = 8 à 10 qui participent le plus à la première raie du bruit. Ces harmoniques ne dépassent

30 dB qu’avec tascflow et uniquement en pied de pale (40 à 50 dB) : il est donc logique que

tascflow donne un résultat nettement plus élevé. L’étude des harmoniques de charge permet

donc de comprendre clairement les résultats acoustiques. De plus, cette étude met ici en valeur

le rôle primordial de l’écoulement près du bol dans la génération de bruit, écoulement qui est

moins bien résolu avec fluent.

Sur les autres raies, les niveaux de bruit calculés sont assez proches. Cela concorde assez bien

avec les résultats en termes d’harmoniques de charge d’ordres λ supérieurs à 16 (dont seulement

une partie est représentée sur les graphiques) : en pied et en milieu de pale c’est tascflow qui

prévoit les plus fortes sources, en tête de pale c’est fluent, et les différences se compensent.

Lw m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
tascflow (A) 29.6 14.5 4.2 -0.4 -0.7 -3
fluent (Af) 21.2 6.4 -1.9 -4.9 -2.6 -8.3
uh3d (Au) 26.1 21.8 21.2 23.1 24.7 23.1

Tab. 7.3 – Puissance acoustique du rotor calculée avec la technique indirecte et les

simulation de la buse : influence du code utilisé

Le résultat de la simulation uh3d est symétrique par rapport aux deux axes naturels de la

buse, l’écoulement est correct autour du bol. On constate cependant que les contours de vitesse

sont vraiment différents (figure 7.16).

Les fluctuations de la vitesse normale sont encore plus lissées (figure 7.17) et s’éloignent de

ce que l’on trouvait avec fluent ou tascflow. Les oscillations sont beaucoup plus rapides et

font penser à du bruit numérique, surtout en pied et en tête de pale (l’écoulement est quasiment

uniforme sur la circonférence en milieu de pale). Les spectres calculés pour les sources (figure

7.18) confirment cette remarque. En effet, le système étudié possède deux symétries axiales, qui

se traduisent en principe sur les spectres par des raies paires fortes et des raies impaires plus

faibles. Cela est vérifié pour tascflow et fluent, mais pas pour uh3d, et ce quel que soit le

rayon étudié. La comparaison des niveaux de bruit calculés montre des différences importantes

par exemple sur la raie m = 4 (+23 dB), ce qui confirme l’importance de la précision du calcul

de l’écoulement. Finalement, le code uh3d, initialement pressenti pour simuler la buse réelle

avec tous ses accidents de géométrie, ne doit pas être utilisé pour ce genre d’applications.
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7.3.3 Présence des échangeurs ou de l’hélice dans la simula-

tion avec FLUENT

La prise en compte d’échangeurs dans la simulation se traduit par une condition de vitesse

purement axiale juste avant l’entrée dans la buse. Dans les simulations sans échangeurs, la buse

structure l’écoulement avant que celui-ci ne l’aie traversée, et l’écoulement n’est plus purement

axial lorsqu’il entre dans la buse. Les champs de vitesse résultants, en sortie de buse, sont

différents essentiellement en tête de pale (figure 7.19), et les fluctuations y sont nettement plus

importantes.

Af

Afhe

U W

Fig. 7.19 – Courbes d’égal niveau de U et de W avec fluent : Af (en haut) puis

ajout des échangeurs et de l’hélice (Afhe, en bas). L’échelle est commune à toutes

les représentations de U et W , figure 7.15

Les conséquences sur les fluctuations de Vn sont représentées sur la figure 7.20. La présence

des échangeurs augmente l’amplitude des fluctuations en pied de pale, augmente très fortement

leur amplitude à mi-envergure et déforme complètement ces fluctuations en tête de pale, où les

oscillations atteignent des amplitudes de 5 m/s au lieu de 1 m/s sans. Ces observations sont
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(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.20 – Vitesse normale Vn avec fluent, à trois rayons (pied, milieu et tête

de pale) : effets de la prise en compte de l’hélice et des échangeurs. Le cas marqué

“défaut” dans la légende correspond à la configuration fluent de référence, i.e.

la simulation Af (sans échangeur, sans disque actif)

confirmées par l’étude des harmoniques de charge qui sont très nettement supérieurs lorsqu’on

prend en compte l’échangeur (+25 dB sur la raie 8 en tête de pale par exemple, figure 7.21).

D’un point de vue acoustique, comme on s’y attend les différences sont très importantes dès la

première raie (m = 1), qui est surélevée de plus de 23 dB (tableau 7.4).

(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.21 – Efforts intégrés en corde fλ avec fluent, à trois rayons (pied, milieu

et tête de pale) : effets de la prise en compte de l’hélice et des échangeurs. Le

cas marqué “défaut” dans la légende correspond à la configuration fluent de

référence, i.e. la simulation Af (sans échangeur, sans disque actif)

Lw m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
Référence (Af) 21.2 6.4 -1.9 -4.9 -2.6 -8.3
Ajout des échangeurs (Afe) 45.4 19.5 12.2 11 15.5 7.7
Ajout de l’hélice (Afh) 16.8 3.9 -2.6 -3.4 -0.9 -6.3
Echangeurs et hélice (Afhe) 45.3 19.5 12.1 11.1 15.5 7.6

Tab. 7.4 – Puissance acoustique du rotor calculée avec la technique indirecte et les

simulation de la buse : influence de la présence d’échangeurs avec fluent

La prise en compte des échangeurs, telle qu’elle est proposée par fluent ici, se traduit
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donc par une très forte augmentation des sources acoustiques. Comme dans la réalité il y a

effectivement des échangeurs sur les GMV, il faudra prendre en compte de façon la plus exacte

possible l’écoulement en sortie d’échangeurs dans les prochaines simulations. Cependant, il n’est

pas certain que la modélisation proposée soit parfaitement adaptée à nos besoins, il est possible

que la condition qui modélise les échangeurs perturbe l’écoulement en amont et en aval de ceux-

ci. Du reste, l’hypothèse d’écoulement homogène sur la section d’entrée du domaine de calcul est

sans doute inexacte, et l’amélioration de cette condition d’entrée passe par une prise en compte

plus exacte des échangeurs. Les niveaux obtenus restent pas ailleurs sous-estimés par rapport à

l’expérience.

La deuxième variante proposée ici consiste à prendre en compte l’hélice en l’assimilant dans la

simulation à un disque actif, simulation Afh, que l’on peut comparer à la simulation de référence

Af. Tel qu’il a été imposé, le disque actif correspond simplement à un saut de pression. Du point

de vue de la vitesse normale dans le plan étudié, sa présence se traduit essentiellement par un

décalage vers le bas de Vn en pied de pale et en milieu de pale (pas de décalage en tête de pale,

figure 7.20). Les conséquences sur les harmoniques de charge (figure 7.21) sont cependant non

négligeables, en particulier pour les raies qui s’expriment le moins (ordres m impairs surtout).

L’allure générale du spectre est à peu près respectée. L’application acoustique (tableau 7.4)

confirme que les sources calculées diminuent avec ce disque actif. C’est surtout la première raie

qui est différente, et l’allure du spectre reste sensiblement la même. L’effet de ce disque actif

est donc assez peu important. Cela est par ailleurs confirmé par les résultats de la simulation

prenant en compte l’hélice et les échangeurs (Afhe), qui donne un résultat très proche de ceux

obtenus avec l’échangeur seul (Afe).

7.3.4 Effets d’un défaut de géométrie majeur

L’obstacle ajouté sur la buse (simulation B) perturbe complètement l’écoulement jusque

très loin en aval de la buse ; par ailleurs, le sillage de l’obstacle s’élargit assez rapidement. Les

champs de vitesse sur la section où appliquer Sears (figure 7.13) suffisent à apprécier l’importance

des obstacles dans les simulation CFD de buse isolée. L’observation des contours de vitesse

(figure 7.22) confirme l’importance des défauts de géométrie dans la simulation : l’écoulement

est complètement changé.

On observe ainsi une très forte variation de la vitesse normale juste en aval de l’obstacle

(figure 7.23). Ce dernier a des bords carrés et les variations de vitesse sont par conséquent très

brutales. Quel que soit le rayon étudié, on constate que l’écoulement n’a plus la même structure

que lorsqu’on ne prenait pas en compte cet obstacle. Ainsi, en pied de pale (a), les périodicités

sont cassées : les harmoniques de charge associés (figure 7.24 a) changent complètement. Les
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A

B

U W

Fig. 7.22 – Courbes d’égal niveau de U et de W avec tascflow : A (en haut) puis

ajout de l’obstacle (B, en bas). L’échelle est commune à toutes les représentations

de U et W , figure 7.15

(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.23 – Vitesse normale Vn avec tascflow, à trois rayons (pied, milieu et tête

de pale) : effets de la prise en compte d’un obstacle. Le cas marqué “défaut” dans

la légende correspond à la configuration tascflow de référence sans obstacle, i.e.

la simulation A
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(a) R = 84 mm (b) R = 114 mm (c) R = 177 mm

Fig. 7.24 – Efforts intégrés en corde fλ avec tascflow, à trois rayons (pied, milieu

et tête de pale) : effets de la prise en compte d’un obstacle. Le cas marqué “défaut”

dans la légende correspond à la configuration tascflow de référence sans obstacle,

i.e. la simulation A

ordres de grandeur restent comparables ; cependant, les harmoniques d’ordres λ pairs ne sont plus

prédominants devant ceux d’ordres impairs (signe des périodicités spatiales), et en conséquence

l’harmonique d’ordre 9 est nettement plus fort qu’avant, on doit donc s’attendre à une augmen-

tation du bruit rayonné.

Au rayon moyen, la vitesse Vn est très fortement perturbée par la présence de l’obstacle

(figure 7.23 b) ; le pic correspond au sillage de l’obstacle qui s’élargit avec la distance axiale. Le

spectre de sources associé (figure 7.24 b) est presque plat, ce qui traduit le pic observé sur le signal

temporel. Il est nettement plus haut (15 à 45 dB autour de l’harmonique 9), le rayonnement

calculé sera donc plus élevé. En tête de pale, l’écoulement est nettement plus régulier (figure

7.23 c) mais l’amplitude n’est pas comparable (5 m/s contre 0.2 m/s). Sur le spectre des sources,

l’harmonique d’ordre λ = 1 est beaucoup plus élevé, mais les suivants sont comparables et peu

élevés ; or ce sont eux qui participent au bruit : ce n’est pas la tête de pale qui rayonne le plus,

bien que l’obstacle ait été placé en tête de pale. L’influence du bol est ainsi confirmée. Le niveau

de bruit calculé est nettement plus élevé avec l’obstacle que sans, surtout en ce qui concerne la

première raie (tableau 7.5, m = 1), ce qui confirme l’influence des obstacles placés en amont de

l’hélice.

Lw m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
Référence (A) 29.6 14.5 4.2 -0.4 -0.7 -3
Ajout de l’obstacle (B) 38.1 41 29.4 14.7 17.1 12.9

Tab. 7.5 – Puissance acoustique du rotor calculée avec la technique indirecte et les

simulation de la buse : influence de la présence d’un obstacle en amont de l’hélice

avec tascflow
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7.3.5 Influence de la forme de la buse

L’influence de défauts de géométrie mineurs et majeurs, dont on vient d’étudier un exemple,

peut se comprendre à l’aide du raisonnement suivant. On considère deux sillages élémentaires

qui produiraient respectivement un signal Vn(t) :

(Vn)1(t) = cos(ω0t) sinusöıde, ω0 = 2π/T0 ;
(Vn)2(t) = 1[0,T0/2] − 1/2 créneau.

Si l’on veut obtenir les fréquences représentées dans ces deux signaux, il faut utiliser un

développement en série de Fourier pour ces signaux analytiques périodiques. On écrit :

x(t) =
∑

λ

cλeiλω0t

cλ =
1
T0

a+T0∫
a

x(t)e−iλω0tdt a ∈ R

cλ = 0 λ = 4p

cλ =
i + 1
2λπ

λ = 4p + 1

cλ = 0
−i

2λπ
λ = 4p + 2 (7.1)

cλ = 0
1 − i

2λπ
λ = 4p + 3

(7.2)

Donc, pour les deux signaux :

Ṽn(1)(f) = 1/2 (δ(f − f0) + δ(f + f0))

Ṽn(2)(f) =
+∞∑

λ=−∞
cλδ(f − fλ) (7.3)

avec fλ = λ2π/T ∀λ ∈ Z. Ṽn1(f) est un signal monofréquentiel, alors que dans Ṽn2(f), toutes

les fréquences sont représentées, avec une amplitude décrossante en 1/λ.

On peut conclure de cet exemple que les harmoniques de charge qui s’expriment seront

d’autant plus nombreuses et élevées que le signal temporel présentera des transitions brutales.

Comme Vn est une composition des vitesses U , V et W du repère lié à la buse, moins celles-ci

présenteront des transitions brutales, moins le spectre sera riche en harmoniques élevées.

Notons que la transformée de Fourier conservant l’énergie, l’énergie contenue dans les raies

sera la même si celle contenue dans les signaux périodiques est la même ;
∫
T0

cos2 ω0t = 1/2 donc

à déficit de vitesse maximal égal, la sinusöıde a une énergie spectrale deux fois inférieure à une
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marche. Si l’on compare seulement la première fréquence, Vn(1, λ = 1) = 1/2 et Vn(2, λ = 1) =

1/(π
√

2) mais on sait que ce ne sont pas les premières fréquences qui s’expriment le plus lorsque

l’hélice est symétrique, paragraphe 3.2.

Si l’on complique légèrement l’exemple précédent pour tenir compte de la forme de l’obstacle,

on peut par exemple considérer les deux signaux suivants :

(Vn)1(t) = 1[0,T/4] −
1
2

créneau ;

(Vn)2(t) = cos2

(
2π

2t
T

)
1[0,T/2] + 1[0,T/2] sinusöıde

Si l’on calcule les fréquences représentées dans ces deux signaux, on trouve :

(Ṽn)(1)(f) =
+∞∑

i=−∞
δ(f − fi) peigne de Dirac ;

(Ṽn)(2)(f) = δ(f − f0) fréquence fondamentale pure

Avec le signal en créneau, toutes les fréquences sont représentées, avec la même amplitude,

tandis qu’avec un signal sinusöıdal une unique fréquence est représentée. Les harmoniques de

charge qui s’expriment seront décalées vers les fréquences élevées au fur et à mesure que la taille

du sillage augmente. Notons que c’est bien ici de la taille du sillage et non de celle de l’obstacle

qu’il faut parler, puisque Vn est obtenu en se plaçant au quart de corde du rotor. Le décalage

vers les hautes fréquences sera donc caractérisé d’une part par la taille de l’obstacle, et d’autre

part par la distance entre l’obstacle et le plan du rotor. De même c’est à cet abscisse qu’il faut

considérer la forme du sillage. Cette étude est complétée par l’annexe C.1.

7.3.6 Comparaison à l’expérience

L’ordre de grandeur est assez largement en-dessous de ce qui est habituellement mesuré :

sur le cas présent la différence entre le résultat prévu par tascflow et une mesure est d’environ

15 dB. Il est probable que ces différences viennent d’une mauvaise prédiction des sources : une

simulation peut difficilement rendre compte correctement des distorsions de faible amplitude,

surtout si les valeurs sont fortement variables avec la position, comme c’est le cas pour les

harmoniques d’ordre élevé. Une alternative consiste à effectuer un traitement acoustique de

données issues de mesures.

Comme aucune mesure du champ de vitesse en sortie de buse n’est pour l’instant disponible

chez valeo, des données issues de la littérature automobile ont été utilisées. Ainsi, Brown [22] a

mené une campagne de mesures avec un fil chaud en aval d’une buse et des échangeurs associés.

Les mesures ne correspondent pas à un GMV automobile, le système étudié est en effet un
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système de camion. Cependant, l’option technologique est la même. L’objectif en utilisant ces

données est de savoir si les harmoniques de vitesse mesurés sont du même ordre de grandeur

que ceux obtenus avec une méthode RANS.

En effet, dans une synthèse des travaux de la NASA pour l’année 1999 [78], Lockard présente

une comparaison des fluctuations de charges (sources) calculées à partir de mesures très précises

d’une part, et de simulations RANS d’autre part, à propose d’hélices d’hélicoptère à quatre

pales. Le bruit rayonné est ensuite calculé avec wopwop. L’auteur remarque que le rayonnement

acoustique n’est pas correctement calculé avec les harmoniques obtenus par la simulation, alors

qu’il l’est avec les harmoniques mesurés. La technique RANS ne restitue pas correctement des

fluctuations de charge, ce qui n’empêche pas que l’outil acoustique soit au point.

Pour utiliser les champs de vitesse mesurés par Brown, on considère en première approxima-

tion que les fluctuations de vitesse mesurées sont proportionnelles aux fluctuations de la vitesse

normale à la pale, à chaque rayon : la valeur moyenne des fluctuations de vitesse n’intervient

pas dans la théorie de Sears, mais seulement ses variations. Cette hypothèse est justifiée dans la

mesure où la vitesse mesurée avec un fil chaud correspond à la vitesse axiale ; or la vitesse nor-

male à la pale lui est proportionnelle, au cosinus d’un angle près. Pour se ramener à des échelles

de vitesses correspondant aux GMV de voitures et non de camions, un facteur multiplicatif égal

au rapport des vitesses tangentielles en bout de pale a été appliqué, ce qui revient à considérer

que les taux de distorsions de la vitesse sont les mêmes dans les deux cas. Ces distorsions sont

représentées sur la figure 7.25 (a) pour les vitesses normales ; le spectre associé est représenté en

(b).

(a) évolution temporelle (b) spectre associé

Fig. 7.25 – Vitesse Vn(t) tirée de Brow [22], et le spectre associé (spectre du champ

de vitesse)

Le niveau de pression acoustique calculé figure dans le tableau 7.6. Il y est comparé au niveau

de pression mesuré pour le ventilateur de référence : il ne s’agit pas du ventilateur utilisé par

Brown pour lequel aucune mesure de bruit n’est disponible. Les conditions de mesure et de calcul

sont les mêmes qu’au paragraphe 5.2.4 : la mesure est effectuée en chambre semi-anéchöıque, à
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Lp m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
Lp calculé 59.6 63.1 62.7 53.9 52.3 44.8
Lp mesuré 72.1 61.3 58.3 55.2 56.3 60.2

Tab. 7.6 – Comparaison du bruit du rotor calculé par la technique indirecte avec les

données adaptées de [22], et du bruit mesuré sur le GMV Valeo. La pression acous-

tique est calculée dans les mêmes conditions que lors des comparaisons précédentes,

paragraphe 5.2.4 par exemple

1 m du sol, le microphone étant disposé sur l’axe du ventilateur, à 1 m de distance.

Excepté pour la première raie où la différence de niveau est assez élevée, la concordance

est plutôt bonne compte tenu de ce que les mesures ne correspondent pas au cas étudié. Les

dernières raies de la mesure sont noyées dans la composante à large bande du spectre (figure

1.6) et sont donc peu précises. On peut conclure de ce calcul qu’une bonne évaluation des

fluctuations de vitesse, correspondant à des harmoniques de charge d’ordres λ élevés, donne

des niveaux acoustiques calculés réalistes. En effet sur la figure 7.25 (b), on constate que la

décroissance harmonique n’est pas aussi rapide en hautes fréquences que sur les spectres associés

aux simulations, comme par exemple ceux de la figure 7.23.

Pour calculer correctement le bruit rayonné par l’hélice, il faut donc soit passer par des

mesures précises pour connâıtre les trois composantes du champ de vitesse, en effectuant une

expérience similaire à celle de Brown, soit trouver une technique numérique plus précise que

les simulations RANS actuellement utilisées. Ce calcul d’ordre de grandeur montre que la sous-

estimation du bruit ne provient pas du modèle acoustique mais d’une sous-estimation des dis-

torsions à petite échelle.

Puisque la mesure permet aujourd’hui d’obtenir de bons résultats, on peut espérer que de

bons paramètres de simulation permettraient également de prédire correctement les sources.

Une indication de la précision nécessaire peut être tirée des enseignements du chapitre 5. Par

exemple, dans le cas étudié, pour obtenir correctement le deuxième harmonique de bruit il faut

prévoir correctement le vingtième harmonique de charge. Pour avoir dix mailles par longueur

d’onde étudiée il faut donc environ 200 mailles selon la circonférence, à tous les rayons, soit 2.8

fois plus de mailles dans cette direction. Si l’on désire conserver les ratios de densité de mailles

actuels, il faudra 2.83 = 22 fois plus de mailles au total, soit environ 8 millions de mailles (avec

tascflow). C’est aujourd’hui envisageable pour une simulation stationnaire.
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7.3.7 Sensibilité de la méthode

Sur les exemples présentés, les résultats sont très variables en fonctions des paramètres de

calcul. La partie précédente a permis de montrer que les harmoniques de charges responsables

du bruit, pour les raies des sources d’ordres λ = 5 ou plus, correspondent à des fluctuations de

l’ordre de quelques pascals, ce qui est proche de l’incertitude des méthodes RANS. Dans le cas

de référence 9 : 19 étudié ici, les harmoniques de vitesse exploités sont d’ordre λ = 8 à 10 pour le

premier harmonique de bruit (m = 1), ceux d’ordre 16 à 20 pour le deuxième (m = 2)... Comme

ces harmoniques ont des ordres élevés, il est possible que leur amplitude soit proche des limites

de la précision du calcul.

Fig. 7.26 – Spectre des harmoniques de Vn(t) : représentation des premiers Ṽn(λ)
à trois rayons de référence

Pour le vérifier, on peut retirer du signal temporel Vn(t) les composantes harmoniques d’ordre

λ supérieur ou égal à 5. On effectue d’abord une transformation en série de Fourier ; les résultats

fréquentiels Ṽn(λ) sont représentés sur la figure 7.26. A partir de ces harmoniques, on peut

reconstruire un signal temporel par transformation en séries de Fourier inverse. Pour cela seuls

sont conservés les harmoniques d’ordre λ = 0 à 4. Le résultat temporel (Vn(t)) est présenté sur

la figure 7.27, superposé au signal d’origine. A partir de ce nouveau signal temporel, un calcul

acoustique a été réalisé, dont le résultat peut être comparé avec le résultat associé au signal

temporel de référence.

On constate sur le signal fréquentiel que les harmoniques dont on sait qu’elles vont rayonner

du bruit (celles d’ordre λ proche des multiples de B) ont des intensités très faibles, pour la plupart

inférieures à 0.01 m/s ; la précision du calcul est a priori inférieure à cette limite. Cette partie du

signal est d’ailleurs insignifiante par rapport au signal composé des cinq premiers harmoniques

(ordres λ = 0 à 4), comme on le constate sur la reconstruction temporelle de la figure 7.27 : il n’y

a pratiquement pas de différence entre les deux signaux. L’application acoustique (tableau 7.7)
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Fig. 7.27 – Fluctuations du signal Vn(t) reconstruit après filtrage des hautes

fréquences, à trois rayons de référence

Lw m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
A toutes fréquences 29.6 14.5 4.2 -0.4 -0.7 -3
A filtrage des fλ, λ > 4 15.5 13.4 2.8 0.7 -18 -17.5

Tab. 7.7 – Puissance acoustique du rotor calculée avec la technique indirecte et les

simulation de la buse : effet du filtrage des harmoniques de sources dont les ordres

λ sont supérieurs à 4

confirme la faible influence des premiers harmoniques sur le bruit calculé, puisque le rayonnement

de ce signal reconstitué est quasiment nul.

Les valeurs de Vn(t) doivent être d’une très grande précision pour que l’on puisse capter les

fluctuations de vitesses responsables du bruit : les oscillations qui participent effectivement au

bruit sont d’une amplitude très faible. La technique est donc d’autant plus difficile à utiliser que

le nombre de pales est élevé : il faut être certain que les fluctuations de vitesses que l’on utilise

sont d’une finesse suffisante. Pour cela, les simulations RANS ou les mesures qui fournissent Vn

doivent être d’une très grande qualité.

Lw m = 1 m = 2 m = 3 m = 4 m = 5 m = 6
A 29.6 14.5 4.2 -0.4 -0.7 -3
Af 21.2 6.4 -1.9 -4.9 -2.6 -8.3
Afe 45.4 19.5 12.2 11 15.5 7.7
Afh 16.8 3.9 -2.6 -3.4 -0.9 -6.3
Afhe 45.3 19.5 12.1 11.1 15.5 7.6
Au 26.1 21.8 21.2 23.1 24.7 23.1
B 38.1 41 29.4 14.7 17.1 12.9

Tab. 7.8 – Synthèse des résultats de puissance acoustique du rotor, calculée avec

la technique indirecte et les simulation de l’écoulement autour de la buse
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7.4 Conclusions sur la prévision du bruit du rotor

Ce chapitre montre que la réalisation de simulations non stationnaires mettant en jeu le rotor

et le stator, avec ou sans les autres composants d’un GMV, est une tâche délicate et longue,

car la précision requise pour une exploitation acoustique est élevée. Cette tâche est néanmoins

réalisable, une simulation en cours doit permettre de calculer bientôt le bruit du GMV complet.

La systématisation de tels calculs pour les inclure dans la châıne de conception des GMV doit

cependant être repoussée à une date ultérieure. Cela ne signifie nullement qu’il faille abandonner

cette technique, qui permet de rendre compte des phénomènes réels : la technique est pour

l’instant utilisable au prix d’efforts numériques importants, mais la progression des moyens

informatiques et l’apparition de techniques originales et adaptées sont très prometteurs.

La méthode indirecte a ensuite été appliquée au cas d’un rotor typique de GMV, symétrique,

à 9 pales. Des simulations stationnaires de l’écoulement dans une buse isolée permettent de

connâıtre les perturbations qui arrivent en amont de l’hélice. On a ainsi accès aux fluctuations

temporelles de la vitesse normale à la pale, à chaque rayon. La théorie de Sears, associée au

code rsf, permet d’en déduire le bruit rayonné. Le coût numérique d’une telle technique est

nettement moindre que celui associé à la technique directe, comme dans le cas des interactions

rotor-stator. Cette technique permet également d’étudier rapidement les changements majeurs

de géométrie.

Selon les paramètres utilisés, en particulier le code CFD, les niveaux calculés peuvent être

très différents. Cela confirme les résultats de l’étude paramétrique des configurations bidimen-

sionnelles rotor-stator : la sensibilité aux paramètres de calcul est forte. Les résultats des calculs

rotor-stator semblaient cependant plus réalistes que ceux que l’on obtient ici pour le rotor. En

effet, à cause de la pondération par les fonctions de Bessel, sur le cas étudié seuls les harmoniques

d’ordre λ supérieur à 7 interviennent de façon significative dans la production de bruit, alors

que ce sont les harmoniques d’ordre 2 ou 4 de la fréquence de passage des pales qui sont respon-

sables du bruit d’interaction rotor-stator. Les harmoniques d’ordres λ élevés sont plus difficiles

à obtenir avec précision et sont ici sous-estimés ; en conséquence, le bruit calculé est largement

inférieur à celui que l’on devrait obtenir si l’on s’en réfère au bruit d’un GMV complet.

Cependant, en utilisant des fluctuations de vitesse mesurées au lieu de celles obtenues par la

simulation, les résultats acoustiques sont d’un niveau plus proche de ce que l’on mesure. Bien que

les données aient été obtenues à partir d’une configuration différente de celle étudiée, on peut

en déduire que des fluctuations de vitesse précises peuvent conduire à des niveaux acoustiques

calculés vraissemblables. La mesure par une méthode de fil chaud permet de plus d’obtenir

des résultats exploitables pour un post-traitement acoustique. La simulation doit également

permettre de les obtenir, à condition d’utiliser un solveur précis tel que tascflow et un maillage

plus fin d’environ 8 millions de mailles.
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Chapitre 8

Conclusions

8.1 Acquis

Cette étude, conçue comme un compromis entre les nécessaires développements théoriques,

les besoins de validations, et la volonté de disposer rapidement d’un outil de valeur industrielle,

a mis en évidence l’intérêt des outils de simulation aérodynamique, associés à la formulation

de Ffowcs-Williams et Hawkings, pour la prévision des raies acoustiques d’un Groupe Moto-

Ventilateur de refroidissement du moteur. Les outils de CFD disponibles chez valeo donnent

ainsi accès à différentes données aérodynamiques, qui peuvent ensuite être utilisées pour effectuer

un post-traitement acoustique.

Le code rsf a été conçu pour prédire le bruit de raies en champ lointain rayonné par le rotor

et le stator, qui représente une part non négligeable du bruit d’un GMV. L’aspect fréquentiel de

la formulation distingue rsf des outils de prévisions de bruit d’hélice habituellement utilisés.

L’équivalence entre la formulation en temps retardé et celle utilisée ici a été démontrée dans la

première partie, tant du point de vue théorique que numérique. Une comparaison avec le code

temporel heliac a mis en évidence les avantages de la formulation choisie dans le cas des hélices

de GMV : celle-ci fournit alors un résultat plus précis, à un coût numérique moindre. En effet,

les algorithmes de dérivation et d’interpolation nécessaires avec cette formulation temporelle

chargent le résultat d’imprécision numérique, surtout lorsque, comme ici, le bruit n’est pas de

nature impulsionnelle, le nombre de pales est élevé et la rotation s’effectue à un faible nombre

de Mach.

La prise en compte par rsf des composantes radiales des charges, celle du stator et celle de la

non-compacité en font un outil adapté aux besoins de valeo. La formulation retenue permet une

grande souplesse d’utilisation, tout en restant directement compatible avec les outils de CFD,

comme le montrent les applications mises en œuvre avec différents codes. La démarche suivie

dans ce mémoire met en évidence les précautions à prendre lors de l’utilisation du programme.
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Deux premières utilisations de rsf ont été présentées dans la deuxième partie, sur un cas

bidimensionnel simplifié : une approche couplée et une découplée. La technique directe utilise

des résultats de simulations non stationnaires prenant en compte toutes les interactions entre

le rotor et le stator. On obtient ainsi un résultat en théorie exact, mais à un prix élevé. La

technique indirecte utilise des simulations stationnaires pour connâıtre les perturbations en

amont de l’aube ; une fonction de transfert aérodynamique permet alors de déduire les sources

acoustiques. Le résultat est obtenu avec moins d’efforts, en particulier de maillage et de temps de

calcul ; cependant, seule une partie des phénomènes physiques est prise en compte puisqu’aucune

information ne peut remonter du stator vers le rotor. La technique semi-directe est également

une approche découplée, mais l’action des sillages sur le stator est directement calculé au lieu

d’être modélisé par une fonction de transfert aérodynamique. Les trois méthodes souffrent d’une

grande sensibilité aux paramètres de la simulation : deux résultats acoustiques ne sont par

conséquent comparables que si les mêmes paramètres ont été utilisés. De plus, pour obtenir un

résultat qui se rapproche de la réalité, ces paramètres devront être choisis avec soin. De ce point

de vue, la technique directe, plus physique, doit donner les résultats les plus réalistes.

Le bruit du stator est un bon ordre de grandeur plus faible que le bruit du rotor dans le

cas étudié. Actuellement un gros effort est en cours chez valeo pour développer une nouvelle

génération de stators plus efficaces et plus longs ; ceux-ci auront sans doute un rayonnement

acoustique plus important et leur prise en compte deviendra cruciale.

L’application de la méthode au bruit du rotor a montré l’importance de la pondération des

fonctions de Bessel sur les machines étudiées : contrairement aux hélicoptères par exemple, seuls

les harmoniques de charge d’ordres élevés participent au bruit. Ceux-ci sont difficiles à connâıtre

avec précision par la simulation. C’est là l’originalité des GMV, qui fait la difficulté particulière

du problème de la prévision du bruit du rotor.

Dans la pratique, l’utilisation de la technique directe pose des problèmes de temps d’exécution

et de taille des problèmes traités : celle-ci ne sera utilisable de façon systématique dans l’industrie

que d’ici quelques années. Elle est réservée à l’analyse des phénomènes sur des configurations

typiques, à moins d’un investissement conséquent en machines de calcul. La technique indirecte

s’est donc imposée, et des simulations stationnaires de l’écoulement dans une buse isolée ont

été réalisées pour connâıtre les fluctuations de la vitesse normale à la pale de rotor. Mais cette

stratégie ne permet pas d’obtenir les bons ordres de grandeur pour les harmoniques de charge

d’ordre élevé, et ce sont justement ceux-ci qui participent effectivement au bruit de raies : la

méthode n’est donc pas utilisable telle quelle, des aménagements sont nécessaires.

En revanche, en utilisant des mesures extraites d’une configuration proche de celle étudiée, les

bons ordres de grandeur sont obtenus. Par conséquent, d’une part ce n’est pas la partie acoustique

du calcul qui est en cause, et d’autre part la technique indirecte permet effectivement de calculer

le bruit d’un GMV, même si le résultat n’est pas exact à cause de certaines des hypothèses qui
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sont faites. L’objectif de mise en place et de validation d’un outil qui permette le calcul du

bruit de raies d’un rotor ou d’un stator à partir de données aérodynamique est donc atteint.

Les aménagements nécessaires pour rendre utilisable la technique indirecte portent sur la façon

d’obtenir les fluctuations de la vitesse normale dans une buse.

8.2 Perspectives

D’après ce qui précède, les efforts de valeo pour réduire le bruit des GMV doivent d’abord

porter sur le bruit du rotor, dont le rayonnement est plus important. Les principaux axes identi-

fiables pour sa réduction sont d’une part la réduction des perturbations qui arrivent sur le rotor,

ce qui affecterait tous les harmoniques de charges et donc de bruit, et d’autre part l’optimisation

des pondérations par les fonctions de Bessel. Cette dernière voie correspond à une modification

de la fonction de transfert aéro – acoustique qui transforme l’énergie des fluctuations de charge

en énergie acoustique : il est envisageable de distribuer un maximum d’énergie sur les fréquences

qui s’expriment le moins. Ces deux voies ne sont pas incompatibles : la réduction des pertur-

bations incidentes correspond à un travail sur la forme de la buse, qui doit être débarassée de

tous les petis accidents de géométrie, tandis que les pondérations par les fonctions de Bessel sont

déterminées par le nombre de pales de l’hélice et leur répartition angulaire.

Le principal souci lié à l’utilisation de rsf pour la prévision du bruit du rotor est donc l’ob-

tention d’harmoniques de source élevés, pourtant nécessaires au calcul du rayonnement acous-

tique, surtout lorsque le nombre de pales est élevé et le nombre de Mach faible. Si l’on considère

une hélice asymétrique, les interférences entre les pales ne sont plus destructrices : tous les

harmoniques multiples de la fréquence de rotation sont représentés dans le spectre acoustique.

Les premiers harmoniques de bruit sont déterminés par des harmoniques de charges d’ordres

faibles, qui sont plus faciles à calculer. La conception aéroacoustique d’une hélice asymétrique

est donc plus accessible, et il semble judicieux que valeo réalise des essais numériques dans ce

sens. Cependant, les hélices asymétriques ont un rayonnement acoustique peu agréable. De plus,

lorsque le nombre de pales devient important, la modulation de pales n’est plus aussi efficace et

l’on retrouve les mêmes problèmes que ceux liés aux hélices symétriques. Il est donc important

de définir des variantes de la technique indirecte qui nous donnent accès aux harmoniques de

charges d’ordres élevés.

Un premier axe de recherche est de considérer l’écoulement dans la buse seule sans défaut

de géométrie, puis d’ajouter artificiellement de petites perturbations dues aux détails de la

géométrie, en utilisant des modèles de sillages simplifiés. Cette approche permet de prendre
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en compte n’importe quel type de géométrie à un coût moindre et sans maquette, mais il est

nécessaire de réaliser une recherche de paramètres caractérisant les sillages derrière chaque genre

d’accident de géométrie, ainsi qu’une validation de la technique. Nous pourrons alors chercher

à minimiser le taux de distorsions en aval des ensembles buse-échangeurs, ce qui correspond à

une recherche d’amélioration de la buse, d’un point de vue acoustique.

Une deuxième possibilité, complémentaire de la première, est d’effectuer une mesure de la

distorsion de l’écoulement, pour chaque buse associée à ses échangeurs, à l’aide de fils chauds

par exemple. Cette méthode prend en compte les distorsions induites par les échangeurs et de

petits défauts de géométrie, difficiles à décrire correctement dans une simulation. Cet avantage

est important car l’influence de ces composants sur les harmoniques de charges d’ordres élevés

est inconnue pour l’instant. Il est également possible, avec une telle stratégie, de calculer le bruit

que rayonneraient différentes hélices associées à cette buse, sans refaire de mesure. Cela suppose

certes d’avoir réalisé la buse, ce qui peut être problématique pendant les phases de conception,

mais le prototypage rapide permet aujourd’hui de réaliser des maquettes en très peu de temps

et pour un coût raisonnable.

Cette méthode ouvre aussi la porte à la mise en place d’une paramétrisation, en vue de

chercher un optimum d’hélice, les paramètres liés à la buse étant fixés. Les données d’entrée de

rsf sont d’ailleurs adaptées à ce genre d’exercice : il est possible d’effectuer un calcul acoustique

en modifiant des paramètres géométriques comme γ ou Φ sans changer les sources. Si l’on

utilise la technique indirecte, on modifie l’hélice, puis on effectue un nouveau post-traitement

acoustique des mêmes vitesses, mesurées ou simulées. Avec la technique directe en revanche,

on suppose implicitement que l’écoulement reste le même, sans quoi il faut refaire un calcul

complet : les modifications géométriques ne doivent donc pas avoir de conséquences fortes sur

l’écoulement. Par exemple, on ne peut pas changer fortement la forme des profils, l’écoulement

résultant serait trop différent ; en revanche une modification faible du dévers ne devrait pas

avoir de trop grosses conséquences sur l’écoulement. Une paramétrisation complète des GMV

est alors envisageable, qui pourrait aboutir à une châıne complète d’optimisation aéroacoustique.

Cette châıne permettrait de modifier simultanément les différents paramètres pour trouver une

configuration moins bruyante, par exemple en distribuant l’énergie sur des harmoniques qui, à

cause des fonctions de Bessel, ne s’expriment pas fortement.

Pour l’instant, une fois parfaitement connus les phénomènes acoustiques de génération du

bruit, le rayonnement est calculé en supposant que le GMV se trouve en chambre semi-anéchöıque,

conformément à des exigeances de constructeurs. Il est également intéressant de connâıtre le bruit

du GMV installé sur le véhicule. Pour cela, certains outils de propagation acoustique permettent

la prise en compte des réflexions et absorptions sous le capot. Leur utilisation est certainement

possible, d’autant qu’un maillage du domaine sous le capot est souvent disponible depuis que
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valeo réalise des prévisions de performances des systèmes complets : ce maillage peut ser-

vir de base à la définition des éléments réfléchissants. Cette perspective serait un moyen de se

démarquer encore plus des concurrents, qui ne disposent pas a priori d’un outil de prévision du

bruit de charge tel que rsf.

Enfin, la résolution du champ acoustique rayonné par un GMV a été restreinte dans cette

étude aux seules composantes discrètes du bruit, dues à l’écoulement autour des parties solides.

D’autres sources de bruit existent, qui pourraient être prises en compte à l’avenir, afin de disposer

d’une châıne de prévision complète du bruit des GMV. La première composante à ajouter est le

bruit à large bande créé par l’écoulement près des bords de fuites du rotor et du stator. Dans

ce domaine, un certain nombre d’études sont actuellement en cours chez valeo, même si ces

méthodes ne sont pas encore intégrées dans la châıne de calcul du bruit. D’autres phénomènes

n’ont pas été pris en compte. En particulier, le bruit lié à l’ingestion de turbulence est pour

l’instant supposé faible [24], mais il est possible que sur certaines configurations il le soit moins,

ou que sa participation dans certaines bandes de fréquences soit importante : la prise en compte

de ce phénomène est donc un axe de recherche à privilégier. Les autres composantes du bruit,

comme par exemple le bruit du moteur électrique, la vibration des pales ou du bol, ou encore

les frottements mécaniques, devraient également être prises en compte pour que la modélisation

soit complète.
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Annexe A

Equation d’entropie

Soit e l’énergie interne du fluide, P la pression, Φ la dissipation, k la conductivité de la

chaleur de la loi de Fourier, T la température ; l’équation de conservation de l’énergie s’écrit

sous la forme suivante :

ρ
De

Dτ
= −PΘ + Φ + ∇ (k∇T ) (A.1)

Le système constitué des équations de conservation de la masse, de quantité de mouvement,

et de l’équation d’énergie qui précède n’est pas complet, puisqu’il est constitué de cinq équations

pour onze inconnues ; les relations manquantes sont fournies par les équations “constitutives”

du fluide. Il faut exprimer l’énergie interne du fluide e en fonction d’autres variables ; l’équation

constitutive s’écrit : e = e(ρ, s). La différentielle totale exacte de e s’écrit alors : de =
(

∂e
∂ρ

)
s
dρ+(

∂e
∂s

)
ρ
ds. Les deux dérivées partielles sont données par les équations de la thermodynamique

classique qui nous enseigne que de = Tds−Pd
(

1
ρ

)
. L’opération qui vient d’être faite sur e peut

être effectuée sur P .

On définit la célérité du son c comme variable thermodynamique :

c2 =
(

∂P

∂ρ

)
s

Les ondes acoustiques se déplacent effectivement à cette vitesse, voir une démonstration

élégante dans Rienstra et Hirschberg [98]. En assimilant l’air à un gaz parfait, la célérité du son

est connue (se reporter à un cours de thermodynamique) et donnée par la relation (2.3) :

c2 = γRT

où γ est le quotient de Poisson des chaleurs spécifiques à pression et volume constants, γ =

cp/cv , R est la constante de Boltzmann R = cp − cv et T la température. Pour un écoulement

isentropique on trouve p/p0 = (ρ/ρ0)
γ . On retrouve alors l’équation (2.4) :
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p′ = c2
0ρ

′

Sous les hypothèses d’un faible nombre de Mach M0 et d’un fort nombre de Reynolds Re

, on peut affirmer que la production d’entropie ds est due essentiellement aux phénomènes de

combustion ou de changements d’états qui ne nous concernent pas. Il faut maintenant vérifier

que l’on peut effectivement travailler en isentropique.

En utilisant la relation de Gibbs (Tds = dh− dP/ρ avec h l’enthalpie), on peut transformer

l’équation (A.1) en une équation sur l’entropie et l’enthalpie :

Ds

Dτ
=

1
T

Φ +
1

ρT
∇(k∇T )

Les changements d’entropie sont donc uniquement liés aux effets visqueux (Φ est ici la dissi-

pation visqueuse) et à la conduction thermique (k est ici le coefficient de Fourier de conduction

thermique).

L’hypothèse que les gradients de température sont nuls, c’est-à-dire que la température est

homogène, est raisonnable dans le ventilateur étudié. Supposons également que la dissipation

thermique est négligeable ; ceci est vrai même lorsque l’écoulement est turbulent, même dans

la sous-couche visqueuse près d’une paroi. En effet, l’énergie cinétique turbulente partiellement

dissipée n’est qu’une fraction d’ordre M2 de l’énergie interne ; le nombre de Mach étant faible, la

dissipation Φ peut être négligée dans l’équation d’entropie ci-dessus (d’un point de vue acoustique

uniquement). On obtient alors : Ds
Dτ = 0. L’écoulement est maintenant homentropique ; l’équation

d’énergie (A.1) devient :

ds = 0 (A.2)

Or, dans le cas d’un écoulement isotherme isentropique, d’après ce qui précède la célérité du

son est constante ; finalement on obtient deux équations :

c = c0 =

√
dp

dρ
=
√

γRT (A.3)

p′ = c2
0ρ

′ (A.4)



Annexe B

Tableaux relatifs au programme RSF

Cette annexe regroupe un ensemble de tableaux relatifs au programme rsf et à sa validation.

Les trois premiers concernent la description du code rsf. Ensuite viennent des comparaisons

numériques entre heliac et rsf, qui sont présentées et commentées dans le paragraphe 4.2.

B.1 Présentation des notations de RSF

cas fλ(x∗) γ autres

1 f1(x∗) = 1/2 γ = 0

2 f1(x∗) = 1 − x∗ γ = 0
comme sur la figure 4.3 ; f1 est choisi pour que∫

f1(x∗)dx∗ soit le même que dans le cas 1

3 f1(x∗) = (1 − x∗) γ = 0

la surface est 100 fois plus grande et la pression de

paroi au point-source est 100 fois plus faible, pour avoir

globalement les mêmes efforts

4 f5(x∗) = (1 − x∗)/80 γ = 0

idem cas 2 mais c’est l’harmonique 5 qui est non nulle ;

la valeur 80 est trouvée pour que la puissance rayonnée

soit proche de celle avec l’harmonique 1 du cas 2

5 f1(x∗) = 1 − x∗ γ = 30
idem cas 2 mais avec un angle γ constant de 30◦ : c’est

le cas qui est représenté figure 4.3

6 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = 20 + 10(1 − x∗)

idem cas 5 mais angle γ variable linéairement selon la

corde, de 40◦ (bord d’attaque) à 20◦ (bord de fuite) ;

la plaque n’est donc plus plane (elle a de la cambrure)

7 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = 30 + 25(1 − x∗)
idem cas 6 mais angle γ variable de 80◦ (bord d’at-

taque) à 30◦ (bord de fuite)

8 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = 90(1 − x∗)
idem cas 6 mais angle γ variable de 180◦ (bord d’at-

taque) à 0◦ (bord de fuite)

9 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = (e3(1−x∗) − 1)/4
l’angle γ baisse selon une exponentielle, de 100◦ (bord

d’attaque) à 0◦ (bord de fuite)

10 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = (e3(1−x∗) − 1)/20 + 40
l’angle γ baisse selon une exponentielle, de 60◦ (bord

d’attaque) à 40◦ (bord de fuite)

11 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = 12(e(1−x∗) − 1) + 40
idem 10 mais le coefficient de l’exponentielle est de 1

(descente plus lente)

12 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = (e3(1−x∗) − 1)/20 + 80 idem 9 mais l’angle γ baisse de 100◦ à 80◦

13 f1(x∗) = 1 − x∗ γ(x∗) = (e3(1−x∗) − 1)/20 idem 9 mais l’angle γ baisse de 20◦ à 0◦

Tab. B.1 – Cas utilisés dans l’étude sur la compacité en corde
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Notation

physique

Notation du

programme
Explication

Les variables suivantes dépendent de l’élément compact considéré (figures 3.2 et 3.4) :

pt pt indice décrivant les éléments de pale, de 1 à nbpt

pmB (aucune)
Pression acoustique complexe de l’harmonique mB pour l’élément de pale

considéré, évaluée au point d’écoute considéré (R, θ, Φ)

fλ
fins,

phifins
Harmonique de charge d’ordre λ pour l’élément de pale considéré (en Newtons)

Φ sweep(pt)

Dévers ; retard temporel lié à la variation de position angulaire entre différents

éléments compacts décrivant la pale, figure 3.2. On définit une position an-

gulaire de référence dans le plan azimutal ; l’écart angulaire entre le point pt

étudié et cette référence, après projection dans le plan de rotation, correspond

à Φ (figure 3.3). Il correspond au retard temporel lié à la rotation.

ds surf(pt)
Surface de l’élément considéré ; l’harmonique de la pression de surface sur la

pale est donc fλ/ds (en Pascals)

d d(pt) Variations de R1

γ twist(pt)
Angle entre l’axe de rotation et la direction de la force axiale exercée sur

l’élément de pale considéré

γr twistrad(pt)
Angle entre la force axiale et la force totale exercée sur l’élément de pale

considéré

M Mach Nombre de Mach rotationnel de l’élément de pale considéré

c chord(pt) corde de l’aube au rayon de l’élément considéré (pour Sears uniquement)

x∗ percent(pt) abscisse curviligne réduite le long de la corde (pour Sears uniquement)

Les variables suivantes ne dépendent pas de l’élément compact considéré :

c0 c 0 Célérité du son [m.s−1]

(R, θ, ϕ) (R,teta,phi)
Coordonnées de l’observateur avec le centre du repère au centre de rotation

du rotor, comme dans le repère usuel

m m Rang de l’harmonique de bruit considéré

B B Nombre de pales du rotor

Ω Omega

Vitesse de rotation de l’hélice rotor [rad.s−1] ; cette vitesse doit être comptée

négative si l’hélice tourne dans le sens horaire, l’axe de rotation étant orienté

dans le sens de l’écoulement

λ lambda Rang de l’harmonique de force (source) considéré

pmB Re et Im
Pression acoustique complexe de l’harmonique mB, résultant de la somme des

contribution des éléments-sources, évaluée au point d’écoute considéré (R, θ, ϕ)

Tab. B.2 – Ensemble des notations utilisées dans le programme rsf
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Fichier E/S Contenu

Kinematic E

Paramètres cinématiques, remplis à la main :

- B : nombre de pales du rotor

- V : nombre d’aubes du stator

- Ω : vitesse de rotation de l’hélice en tours par minute

compute E

Paramètres du calcul, rempli à la main :

- structured : maillage acoustique structuré ou non, y/n

- modelF0 : efforts stationnaires, E (Euler), N (None), C (d’après CFD)

- modelF : efforts non stationnaires, L (Lowson), S (Sears), T (données

Temporelles)

- modelV : vaut S si modelF=S (Sears)

- wSears : technique pour obtenir les vitesses si modelV=S, c (vitesses

identiques pour tous les segments acoustiques), p (vitesses proportion-

nelles au rayon)

- directivity : choix du style de données de sortie, n (puissance), y (puis-

sance et directivité), o (pression acoustique en des points)

- nharm : nombre d’harmoniques de bruit à calculer

- nang : nombre d’angles à considérer dans les plans azimutaux et de

gisement pour la directivité et la puissance

Mesh rotor E

Maillage acoustique, obtenu par une routine spécifique selon le code

CFD utilisé :

- nbpt : nombre de sources compactes considérées dans le calcul

- pour chaque : caractéristiques géométriques nécessaires au calcul acous-

tique : R, ds, d, γ, γr, Φ

Mesh rotor str E

Maillage acoustique pour Sears, obtenu par une routine spécifique selon

le code CFD utilisé :

- nbpt : nombre de sources compactes considérées dans le calcul

- pour chaque : caractéristiques géométriques nécessaires au calcul de

Sears : R, ds, d, γ, γr, Φ, c, x∗

Forces time E

Variations temporelles des efforts appliqués sur les nbpt éléments com-

pacts du maillage acoustique, obtenues par une routine spécifique selon

le code CFD utilisé :

- nbpt : nombre de sources compactes considérées dans le calcul (pour

vérifier la cohérence avec le maillage)

- nbt : nombre de pas de temps par période dans le fichier

- pour chaque élément à chaque pas de temps : pression

Speed Sears E

Champ de vitesse à utiliser pour appliquer Sears, obtenu par une rou-

tine spécifique selon le code CFD utilisé :

- nbpt : nombre de sources compactes considérées dans le calcul (pour

vérifier la cohérence avec le maillage)

- nbt : nombre de pas de temps par période dans le fichier

- pour chaque élément à chaque pas de temps : vitesse normale appliquée

calculée par rapport à un angle de référence choisi comme la normale

à la pale au quart de corde (par exemple)

Lw rotor S - puissance acoustique rayonnée à chaque harmonique

Asi rotor S
- Directivité azimutale à chaque harmonique (fichier à post-traiter avec

le logiciel Igor ou, à défaut, Matlab ou xmgr)

Gis rotor S
- Directivité dans le plan de gisement à chaque harmonique (fichier à

post-traiter avec le logiciel Igor ou, à défaut, Matlab ou xmgr)

direct rotor m* S
- Directivité en 3 dimension à l’harmonique m (fichier à post-traiter avec

le logiciel Igor ou, à défaut, Matlab)

Tab. B.3 – Fichiers d’entrée-sortie du programme rsf
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B.2 Tableaux de comparaison de HELIAC et RSF

Ce paragraphe présente les deux tableaux de comparaison de heliac et rsf. Le premier

(tableau B.4) consiste en un inventaire de 17 configurations élémentaires à deux pales, discrétisées

en 2 éléments chacune. Ces deux éléments sont le siège d’efforts, stationnaires ou non, précisés

pour chaque cas dans le tableau. Le bruit calculé pour sept points d’écoute est indiqué pour

heliac et rsf. Ce tableau se rapporte au paragraphe 4.2. Les calculs avec heliacont été

effectués en utilisant 1000 pas de temps par période pour les signaux temporels.

La première ligne contient les positions (R, θ, ϕ) des points d’écoute, en mètres et degrés.

Dans chaque colonne associée à un point d’écoute, le niveau de pression acoustique est évalué

sur les deux premiers harmoniques de bruit, m = 1 et m = 2 ; ces niveaux sont séparés par un

point virgule. Pour chacun des cas étudiés (numérotés de 1 à 17), les conditions du calcul sont

présentées au-dessus des résultats obtenus avec heliacet rsf : B est le nombre de pales, Ω la

vitesse de rotation, Φ est l’angle de déphasage (dévers) entre les deux segments i = 1 et i = 2 de

la pale de référence. Pour chacun des deux éléments i sont ensuite indiqués l’angle γ et l’angle

γr, qui définissent l’orientation de l’effort non stationnaire. Cet effort est enfin représenté par ses

harmoniques f̃λ : par exemple, dans le cas 1, F1 = F2 = f0 signifie que les efforts F appliqués

aux sources 1 et 2 sont toutes deux égales à un effort stationnaire f0. Dans le cas 9, l’effort

appliqué sur les deux segment est un effort non stationnaire harmonique pur d’ordre 1, avec un

déphasage de π/2 entre les deux sources. Ainsi, F1 : f = f̃1e
iωt et F2 : f = f̃1e

iωt+π/2 avec

f̃1 une constante. Les constantes utilisées sont les suivantes :

- f1 = 45.106 Pa
- f2 = 9.105 Pa
- f3 = 9.105 Pa
- f4 = 48.106 Pa
- f10 = 9.105 Pa

Elles ont été choisies afin que la participation des sources sur les deux éléments i soit compa-

rable. Elles n’ont pas de signification réelle, ce cas étant imaginaire. La surface associée à chaque

source acoustique est choisie égale à 5.10−4 m2.

Le tableau B.5 se rapporte au même paragraphe et présente la comparaison de quatre va-

riantes pour calculer le bruit d’un dipôle avec une méthode de temps retardé, et la comparaison

avec rsf. Le tableau met en évidence le rôle de nbt sur le bruit parasite dû au calcul temporel,

et celui de l’interpolation et de la dérivation sur le niveau des raies prédominantes. Les noms

des variantes H1 à H4 sont détaillés dans le paragraphe 4.2.
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(R, θ, ϕ) (10, 120, 0) (5, 30, 0) (10, 30, 0) (10, 0, 0) (10, 45, 0) (10, 45, 10) (10, 36, 15)

Cas 1 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 90◦, γ2 = 45◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 111.9 ; 56.7 108.7 ; 44.0 102.5 ; 37.8 -111.7 ; -111.7 108.5 ; 49.8 108.5 ; 49.8 105.3 ; 43.4

rsf 111.9 ; 56.7 108.5 ; 43.8 102.5 ; 37.7 -67.4 ; -61.4 108.5 ; 49.8 108.5 ; 49.8 105.3 ; 43.3

Cas 2 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 90◦, γ2 = −45◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 96.4 ; 41.2 93.8 ; 29.1 87.7 ; 22.9 -126.5 ; -126.5 93.6 ; 34.9 93.6 ; 34.9 90.4 ; 28.5

rsf 96.3 ; 41.1 93.7 ; 28.9 87.6 ; 22.9 -67.4 ; -61.4 93.6 ; 34.8 93.6 ; 34.8 90.4 ; 28.4

Cas 3 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = −60◦, γ2 = −45◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 111.9 ; 56.7 108.7 ; 44.0 102.5 ; 37.8 -111.7 ; -111.7 108.5 ; 49.8 108.5 ; 49.8 105.3 ; 43.4

rsf 111.9 ; 56.7 108.5 ; 43.8 102.5 ; 37.7 -67.4 ; -61.4 108.5 ; 49.8 108.5 ; 49.8 105.3 ; 43.3

Cas 4 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦ , γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 108.6 ; 53.4 105.3 ; 40.6 99.2 ; 34.4 -115.1 ; -115.1 105.2 ; 46.5 105.2 ; 46.5 102.0 ; 40.0

rsf 108.5 ; 53.3 105.2 ; 40.4 99.1 ; 34.4 -71.2 ; -65.2 105.1 ; 46.4 105.1 ; 46.4 101.9 ; 40.0

Cas 5 : B = 2, Ω = 955, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 96.7 ; 29.5 93.5 ; 17.2 87.2 ; 10.6 -121.1 ; -121.1 93.2 ; 22.5 93.2 ; 22.5 90.0 ; 16.1

rsf 96.5 ; 29.3 93.1 ; 16.3 87.1 ; 10.2 -77.2 ; -71.2 93.1 ; 22.3 93.1 ; 22.3 89.9 ; 15.9

Cas 6 : B = 2, Ω = 477.5, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 85.0 ; 6.3 82.7 ; -3.3 75.5 ; -12.4 -127.2 ; -127.2 81.5 ; -0.8 81.5 ; -0.8 78.3 ; -7.2

rsf 84.5 ; 5.2 81.0 ; -7.8 75.0 ; -13.8 -83.2 ; -77.2 81.0 ; -1.8 81.0 ; -1.8 77.8 ; -8.2

Cas 7 : B = 2, Ω = 3820, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f0

heliac 120.5 ; 77.3 117.3 ; 64.6 111.3 ; 58.5 -109.0 ; -109.0 117.3 ; 70.5 117.3 ; 70.5 114.1 ; 64.1

rsf 120.5 ; 77.3 117.3 ; 64.5 111.3 ; 58.5 -65.2 ; -59.1 117.3 ; 70.5 117.3 ; 70.5 114.1 ; 64.1

Cas 8 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = F2 = f1

heliac 120.4 ; 68.7 121.9 ; 60.7 115.9 ; 54.6 -82.6 ; -102.8 118.8 ; 63.6 118.8 ; 63.6 117.3 ; 58.8

rsf 120.5 ; 69.2 122.1 ; 61.1 116.1 ; 55.1 -83.6 ; -75.2 119.0 ; 64.1 119.0 ; 64.1 117.5 ; 59.3

Cas 9 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = f1, F2 = f1eiπ/2

heliac 118.4 ; 66.8 119.7 ; 58.6 113.6 ; 52.4 -80.6 ; -84.1 116.6 ; 61.4 116.6 ; 61.4 115.0 ; 56.6

rsf 118.6 ; 67.3 119.8 ; 58.9 113.8 ; 52.9 -83.5 ; -80.1 116.8 ; 61.9 116.8 ; 61.9 115.2 ; 57.1

Cas 10 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = f2, F2 = f2eiπ/2

heliac 121.1 ; 98.6 131.8 ; 95.1 125.8 ; 89.0 127.1 ; -94.7 124.1 ; 95.0 124.1 ; 95.0 125.2 ; 91.8

rsf 121.3 ; 99.0 132.1 ; 95.4 126.1 ; 89.3 127.3 ; -73.5 124.3 ; 95.4 124.3 ; 95.4 125.5 ; 92.1

Cas 11 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = f4, F2 = f4eiπ/2

heliac 86.6 ; 126.9 83.7 ; 137.7 77.1 ; 131.7 -94.8 ; 133.0 83.1 ; 129.9 83.1 ; 129.9 79.9 ; 131.1

rsf 86.9 ; 127.3 83.4 ; 138.1 77.4 ; 132.1 -81.5 ; 133.3 83.4 ; 130.3 83.4 ; 130.3 80.2 ; 131.5

Cas 12 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 0◦, F1 = f4, F2 = f2eiπ/2

heliac 120.0 ; 120.3 130.8 ; 131.1 124.8 ; 125.0 126.0 ; 126.3 123.0 ; 123.3 123.0 ; 123.2 124.2 ; 124.4

rsf 120.2 ; 120.6 131.0 ; 131.4 125.0 ; 125.4 126.3 ; 126.7 123.2 ; 123.6 123.3 ; 123.7 124.4 ; 124.8

Cas 13 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 0◦, γ2 = 0◦, γr1 = γr2 = 90◦, F1 = F2 = f0

heliac 113.4 ; 58.2 109.9 ; 45.3 103.8 ; 39.1 -187.1 ; -187.1 109.8 ; 51.1 109.8 ; 51.1 106.6 ; 44.7

rsf 113.3 ; 58.1 109.8 ; 45.0 103.8 ; 39.0 -205.6 ; -199.5 109.8 ; 51.1 109.8 ; 51.1 106.6 ; 44.6

Cas 14 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γr1 = γr2 = 90◦, F1 = f4, F2 = f4eiπ/2

heliac 90.4 ; 108.2 87.6 ; 105.7 80.9 ; 98.9 -139.6 ; 89.3 86.9 ; 104.7 86.9 ; 104.7 83.7 ; 101.6

rsf 90.3 ; 108.4 86.8 ; 104.9 80.8 ; 98.8 -220.3 ; -11.7 86.8 ; 104.9 86.8 ; 104.9 83.6 ; 101.7

Suite page suivante . . .
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(R, θ, ϕ) (10, 120, 0) (5, 30, 0) (10, 30, 0) (10, 0, 0) (10, 45, 0) (10, 45, 10) (10, 36, 15)

Cas 15 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 0, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 45◦, F1 = f4, F2 = f4eiπ/2

heliac 86.8 ; 122.9 83.7 ; 134.9 77.0 ; 128.9 -97.8 ; 129.9 83.0 ; 127.4 83.0 ; 127.4 79.8 ; 128.4

rsf 86.7 ; 123.1 82.9 ; 135.1 76.9 ; 129.1 -84.7 ; 130.1 82.9 ; 127.6 82.9 ; 127.6 79.7 ; 128.6

Cas 16 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 30, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 45◦, F1 = f4, F2 = f4eiπ/2

heliac 90.9 ; 122.9 88.0 ; 134.9 81.3 ; 128.9 -97.8 ; 129.9 87.3 ; 127.4 87.3 ; 127.4 84.1 ; 128.4

rsf 90.8 ; 123.1 87.2 ; 135.1 81.2 ; 129.1 -89.9 ; 130.1 87.2 ; 127.6 87.2 ; 127.6 84.0 ; 128.6

Cas 17 : B = 2, Ω = 1910, Φ = 60, γ1 = 120◦, γ2 = 17◦, γr1 = γr2 = 45◦, F1 = f4, F2 = f4eiπ/2

heliac 91.8 ; 122.9 89.1 ; 134.9 82.3 ; 128.9 -97.8 ; 129.9 88.4 ; 127.4 88.4 ; 127.4 85.2 ; 128.4

rsf 91.8 ; 123.1 88.3 ; 135.1 82.2 ; 129.1 -94.8 ; 130.1 88.3 ; 127.6 88.3 ; 127.6 85.1 ; 128.6

Tab. B.4 – Validation de rsf par heliac : cas de deux dipôles dans différentes

configurations, pour 7 points d’écoute caractéristiques : influence des paramètres

γ, Φ, γr, Ω, et l’ordre de l’harmonique considéré

f = f10 p1 p2 p3 p4 p5 p6 p7 p8 p9 p10 p11 CPU

heliacH1

nbt = 100 44.6 45 41.8 39.3 31.8 38.4 52.9 83.3 104.4 100.1 105.3 0.248

nbt = 1000 13.3 8.1 12.4 12.8 13 13 53.9 83.3 104.4 100.1 105.3 2.411

nbt = 10000 -35.2 -35.1 -27.6 -19.9 -34.1 18 54 83.3 104.4 100.1 105.3 25.13

nbt = 100000 -45.5 -45.8 -41.1 -39.3 -25.2 18.1 54 83.3 104.4 100.1 105.3 257.5

heliacH2

nbt = 100 78.6 80.8 77.4 72.8 77.4 71.8 77.5 80.1 105 100.4 106 0.242

nbt = 1000 53.3 52.8 62.2 61.8 63.7 64.7 56.8 84.5 105.1 100.8 105.8 2.24

nbt = 10000 38 39.5 36.5 42.1 30.7 22.4 56.5 84.1 105.1 100.8 105.8 23.3

nbt = 100000 20.3 17.3 21.2 16 20.3 19.6 54.7 84.1 105.1 100.8 105.8 238.8

heliacH3

nbt = 100 -14.5 -9.5 -6.3 -16.2 -7.6 19.6 55.3 84.7 105.7 101.3 106.4 0.210

nbt = 1000 -19 -29 -21.5 -18.1 -13.5 19.2 55.3 84.7 105.7 101.3 106.4 1.864

nbt = 10000 -38.7 -28.1 -50.7 -22.7 -30.9 19.3 55.3 84.7 105.7 101.3 106.4 19.89

nbt = 100000 -42.9 -45.4 -40.2 -38.4 -23.7 19.3 55.3 84.7 105.7 101.3 106.4 206.8

heliacH4

nbt = 100 49.5 49.5 49.5 49.5 49.5 49.4 57.8 84.9 106 100.5 104.9 0.212

nbt = 1000 -16.8 -24.8 -21.7 -16.1 -15.1 19.8 55.9 85.4 106.6 101 105.5 1.865

nbt = 10000 -39.5 -27.3 -55 -22.9 -30.6 19.8 55.9 85.4 106.6 101 105.5 19.90

nbt = 100000 -43 -46.1 -40.6 -38.3 -23.7 19.9 55.9 85.4 106.6 101 105.5 206.8

heliacH1 nbt = 10000

n = 72 (défaut) -35.2 -35.1 -27.6 -19.9 -34.1 18 54 83.3 104.4 100.1 105.3 25.13

n = 90 -44.2 -44.9 -41.5 -38.8 -24.5 18.6 54.5 83.8 104.9 100.6 105.7 32.52

n = 180 -43.1 -45.4 -40.4 -38.5 -23.9 19.2 55.1 84.5 105.5 101.1 106.2 64.94

n = 360 -40.9 -28.4 -57.7 -22.5 -31.7 19.3 55.2 84.6 105.7 101.3 106.3 125.9

rsf -104.3 -89.1 -93.8 -72.3 -23 19.3 55.2 84.6 105.7 101.3 106.4 0.409

Tab. B.5 – Comparaison des méthodes acoustiques pour le bruit d’un dipôle,

fréquence de la source élevée : heliac illustre les méthodes temporelles et rsf la

méthode fréquentielle. H1 : heliac original ; H2 : méthodes à 2 points ; H3 : tout

est analytique ; H4 : la dérivation est numérique. Les derniers calculs avec H1 sont

effectués avec n pas de temps pour la description des sources au lieu de 72.
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Fig. B.1 – Pression acoustique calculée avec heliacH3, en Pa, pour plusieurs

nombres de pas de temps par période, au point d’écoute (10, 36, 15)
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Annexe C

Compléments sur les pondérations

par les fonctions de Bessel

C.1 Allure des signauxde distorsion et efficacité du

rayonnement du rotor

Cette annexe complète l’étude paramétrique du paragraphe 7.3.5 sur la forme des distorsions
du champ de vitesse qui peut exister en amont d’une hélice, et les conséquences acoustiques.
L’objectif est d’identifier les conditions sous lesquelles les distorsions sont les plus efficaces dans
la création de bruit. En effet, la pondération par les fonctions de Bessel étudiée au paragraphe
4.4 permet d’espérer que certains types de fluctuations rayonneront peu de bruit. La puissance
des signaux étudiés ici est fixée, on peut donc comparer directement leur efficacité relative.

Les perturbations considérées, au lieu d’être analytiques, sont cette fois modélisées de façon
numérique. La figure C.1 présente les signaux temporels étudiés. Ceux-ci modélisent de façon
simplifiée les sillages ou distorsions en aval d’un ou plusieurs obstacles comme certaines durites,
le module électronique de variation de vitesse, de petits échangeurs thermiques ne couvrant pas
la totalité de la section d’entrée de la buse... La théorie de Sears présentée au paragraphe 6.1.1
relie directement les harmoniques de charge aux déficits de vitesse en aval de ces obstacles.
L’étude sur les pondérations par les fonctions de Bessel permet alors de définir des critères de
sillages “bruyants”. Lors de la conception, ce type de résultat aide à choisir par exemple entre
des bras-supports carrés (arêtes saillantes, qui donneront des sillages proches ayant une allure
rectangulaire), et des bras-supports ronds (arêtes lisses, qui donneront des sillages ayant une
allure gaussienne).

Pour chaque signal temporel étudié, le spectre de la source a été calculé par transformation
en série de Fourier. Les résultats sont représentés sur la figure C.2, en décibels et avec les
symboles associés aux signaux de la figure C.1. Le spectre associé aux sinusöıdes est nul sauf
sur un nombre fini de points, en revanche en ces points il est d’un niveau plus élevé que celui
des autres signaux d’au moins 5 dB. Les fonctions triangles présentent une atténuation rapide,
les niveaux pour les harmoniques d’ordres supérieurs à 8 sont très bas par rapport aux maxima
(55 dB contre 85 dB). Les gaussiennes aussi ont une décroissance assez rapide, les niveaux pour
λ > 17 sont inférieurs à 50 dB. Les fonctions rectangles ont un spectre comportant plusieurs
bosses successives, la décroissance est plus lente et les niveaux restent supérieurs à 60 dB jusqu’à



216 C.2. Interférences dans les configurations rotor-stator

l’harmonique d’ordre 35.

Dans une étape suivante, on calcule le produit du spectre de la source par la fonction de
Bessel correspondant au cas de référence à 9 pales. L’angle d’émission choisi est θ = 90◦, puisque
d’après l’étude qui précède c’est à cet angle que la pondération concerne le plus d’harmoniques.
Le nombre de Mach Mr = 0.1 correspond à celui à mi-hauteur. Les figures C.3, C.4 et C.5
présentent les résultats respectivement pour m = 1, m = 2 et m = 3, toujours en décibels.

Les distorsions sinusöıdales ne produisent pas beaucoup de bruit. Les sillages francs (fonctions
de Heaviside, rectangles), non continus, ont un spectre très riche en harmoniques élevés, et
sont efficaces à tous les harmoniques de bruit. Ce sont les signaux les plus “bruyants”. Les
sillages modélisés par la fonction triangle, qui est continue partout mais est non dérivable en
un point, sont également riches en harmoniques, mais moins que la fonction rectangle. De plus,
les harmoniques sont d’ordre raisonnablement peu élevés, ces signaux ne sont donc pas trop
bruyants. Enfin, les sillages modélisés par une gaussienne plus ou moins large sont également
très riches en harmoniques, donc bruyants, et ce d’autant plus que la gaussienne est étroite. Ce
dernier exemple est proche de ce que l’on observe en aval d’un profil, il est utilisé dans les calculs
inspirés de Lakshminarayana [74].

Pour résumer, plus les sillages ou les distorsions sont lisses et larges au moment de leur
interaction avec l’hélice ou le stator, moins ils sont bruyants. Plus ils ont un caractère impul-
sionnel, plus ils sont bruyants. Lors de la conception des GMV, il faut donc a priori privilégier
les arrondis par rapport aux arêtes saillantes. Cependant, les distorsions en aval d’un obstacle
aux bords carrés auront un caractère impulsionnel seulement à une distance faible de l’obstacle :
très rapidement, le mélange avec le reste de l’écoulement se réalise et l’allure du sillage est plutôt
gaussienne. Il faut donc surtout éviter de coller des obstacles aux arêtes saillantes trop près du
plan de l’hélice.

C.2 Interférences dans les configurations rotor-stator

Lorsqu’on étudie un système rotor-stator d’un point de vue acoustique, un des paramètres
importants est le rapport entre les nombres d’aubes. Par exemple, on sait qu’il faut toujours
éviter de construire un système où le nombre d’aubes du stator V est un multiple de celui du
rotor B, car alors les interférences constructrices sont maximales et le bruit rayonné est supérieur
à celui des autres configurations.

Cependant, ces interférences ne sont pas faciles à voir dans la formule (3.22) rappelée ci-
dessous, qui a été utilisée pour décrire le bruit du stator :
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(a) Sinusöıdes (b) Rectangles

(c) Triangles (d) Gaussiennes

Fig. C.1 – Forme des signaux bruyants : fonctions temporelles

pmB(x) =
imBΩe

imBΩ
R0
c0

4πR0c0
fmB ·

V −1∑
j=0

eimB(αj−M sin θ cos(Φ+αj−ϕ))

{
sin γr sin θ cos(Φ + αj − ϕ)

− cos γr sin γ sin θ sin(Φ + αj − ϕ)

+ cos γr cos γ cos θ

}

Les interférences se situent dans les termes de la somme sur j, mais n’apparaissent pas claire-
ment dans cette formulation. Pour mieux comprendre, on peut utiliser une formulation similaire
à celle retenue pour le rotor, l’équation (3.20). Pour l’obtenir, il faut refaire le raisonnement
présenté pour le rotor [101]. On trouve une expression de la forme suivante :
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(a) Sinusöıdes (b) Rectangles

(c) Triangles (d) Gaussiennes

Fig. C.2 – Forme des signaux bruyants : spectres fréquentiels

pmB(x) =
mBV ΩfmBe

i
mBΩR0

c0

4πc0R0

+∞∑
λ=−∞

e−i(mB−λV )(ϕ−Φ−π/2)·{
eiπ/2 ·

(
cos γr cos γ cos θ − (mB − λV ) cos γr sin γ

mBM

)
JmB−λV (mBM sin θ)

+ eiπ · (sin γr sin θ)J ′
mB−λV (mBM sin θ)

}
Contrairement au cas du rotor, la force fmB est en-dehors de la sommation sur l’indice λ : on

retrouve un résultat déjà annoncé, un harmonique de bruit du stator est exactement déterminé
par l’harmonique de charge de même ordre.

La sommation sur λ fait apparâıtre des fonctions de Bessel d’ordre (mB−λV ). Le paragraphe
4.4 a servi à montrer que la valeur JmB−λV (x) est significative uniquement lorsque (mB − λV )
est faible en valeur absolue, une condition suffisante pour négliger la contribution de JmB−λV (x)
étant que |mB−λV | > 3 dans le cas de référence. Pour chaque harmonique de bruit m, la valeur
de |mB−λV | peut être étudiée en fonction de λ, par exemple pour la configuration de référence
(B : V ) = 9 : 19. Les résultats sont reportés dans le tableau C.1.

On constate d’abord que quel que soit l’harmonique de bruit m d’ordre impair considéré,
aucun λ ne permet de rendre |mB − λV | suffisamment faible pour que la pondération de la
fonction de Bessel soit effective. Ceci démontre que le bruit est bégligeable à ces harmoniques.



C.2. Interférences dans les configurations rotor-stator 219

(a) Sinusöıdes (b) Rectangles

(c) Triangles (d) Gaussiennes

Fig. C.3 – Etude sur la forme des signaux bruyants : Pondération pour le premier

harmonique de bruit, m = 1

En revanche, quel que soit l’harmonique de bruit m d’ordre pair considéré, il existe un λ

qui convienne, et le bruit est donc non nul à ces harmoniques. D’autre part, on constate que
plus la fréquence augmente et plus l’expression (mB−λV ) s’éloigne de zéro : la pondération est
d’autant plus favorable que la fréquence étudiée est faible sur cet exemple.

L’étude de l’expression (mB−λV ) permet de mieux choisir le nombre d’aubes de stator pour
un nombre de pales de rotor donné. Comme on désire toujours minimiser le bruit, il est préférable
de choisir un couple (B,V ) qui corresponde à un maximum d’interférence destructrices.

Une première application possible de ce résultat est envisageable à partir des résultats
aérodynamiques rotor-stator. Si l’on imagine que du point de vue de l’écoulement il n’y a pas de
différence entre une configuration 9 : 18 et une configuration un peu différente, comme 9 : 17 ou
9 : 21, il est possible de réutiliser les fluctuations de pression calculées comme sources acoustiques
(paragraphe 5.3.7).

Les résultats confirment l’explication donnée ci-dessus. Les interférences constructrices sont
maximales en conformation 9 : 18 pour la seconde raie m = 2, qui est alors la plus énergétique.
Les configurations 9 : 21 ou 9 : 22 sont très attractives ; en effet aucune raie n’émerge fortement. Il
faut relativiser leur intérêt en se rappelant que les sources utilisées proviennent d’une simulation
1 : 2 qui ne saurait être une réduction d’un problème de ce type (l’erreur de pas angulaire est
trop forte).
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(a) Sinusöıdes (b) Rectangles

(c) Triangles (d) Gaussiennes

Fig. C.4 – Etude sur la forme des signaux bruyants : Pondération pour le deuxième

harmonique de bruit, m = 2
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(a) Sinusöıdes (b) Rectangles

(c) Triangles (d) Gaussiennes

Fig. C.5 – Etude sur la forme des signaux bruyants : Pondération pour le troisième

harmonique de bruit, m = 3



222 C.2. Interférences dans les configurations rotor-stator

m = 1 :
...

λ = −1 (mB − λV ) = +28
λ = 0 (mB − λV ) = +9
λ = 1 (mB − λV ) = −10
λ = 2 (mB − λV ) = −29

...

m = 2 :
...

λ = 0 (mB − λV ) = +18
λ = 1 (mB − λV ) = −1
λ = 2 (mB − λV ) = −20

...

m = 3 :
...

λ = 0 (mB − λV ) = +27
λ = 1 (mB − λV ) = +8
λ = 2 (mB − λV ) = −11

...

m = 4 :
...

λ = 1 (mB − λV ) = +17
λ = 2 (mB − λV ) = −2
λ = 3 (mB − λV ) = −21

...

m = 5 :
...

λ = 1 (mB − λV ) = +26
λ = 2 (mB − λV ) = +7
λ = 3 (mB − λV ) = −12

...

m = 6 :
...

λ = 2 (mB − λV ) = +16
λ = 3 (mB − λV ) = −3
λ = 4 (mB − λV ) = −22

...

...

Tab. C.1 – Valeurs de (mB − λV ) pour la configuration de référence (B : V ) =
9 : 19, pour les premiers harmoniques de bruit
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Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4
9 : 16 -60.3 38.2 3.9 9.6
9 : 17 -83.6 42.6 -19.8 16.7
9 : 18 -105.2 44.9 -45.9 16.8
9 : 19 -109.2 43.4 -34.4 17.6
9 : 20 -107.3 40.2 -18.4 11.5
9 : 21 -106.3 33 -5.1 -3.3
9 : 22 -106.4 22.8 6.7 -24.7

Cas m = 1 m = 2 m = 3 m = 4
9 : 16 -7 2 -5 4
9 : 17 -8 1 -7 2
9 : 18 9 0 -9 0
9 : 19 9 -1 8 -2
9 : 20 9 -2 7 -4
9 : 21 9 -3 6 -6
9 : 22 9 -4 5 -8

Tab. C.2 – Bruit rayonné : utilisations des résultats d’une simulation 1 : 2 pour des

calculs acoustiques ; le tableau de gauche contient la puissance acoustique, celui de

droite le nombre mB − λV qui se rapproche le plus de zéro
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Annexe D

Préparation des résultats, technique

indirecte appliquée au rotor

Cette annexe présente une démarche pour mettre sous une forme utilisable par rsf les
résultats des simulations stationnaires de l’écoulement autour de la buse seule présentées au
paragraphe 7.2. La technique est proche de celle du paragraphe 6.3. Les résultats proprement
dits sont détaillés dans le paragraphe 7.3.

D.1 Géométrie de la pale

Pour appliquer la formule de Sears et en déduire le bruit, il faut un certain nombre de données
géométriques concernant la pale du ventilateur étudié. Comme dans le cas bidimensionnel, le
profil moyen a été assimilé à l’extrados (paragraphe 6.3.1.1) ; l’erreur est faible étant donné
l’épaisseur de la pale. Les données nécessaires sont la corde, l’abscisse curviligne x∗ de chaque
élément sur l’extrados, et les données géométriques qui étaient déjà nécessaires au calcul direct
(γ, γr et Φ).

Ces données ont été extraites d’un maillage du rotor structuré de façon polaire (les mailles
décrivent des rayons constants) ; il sert directement de maillage acoustique. Les rayons des mailles
sont ceux auxquels la théorie de Sears est appliquée.

On peut alors calculer la corde c à chaque rayon, ainsi que l’abscisse curviligne x∗ et les
angles γ, γr et Φ pour chaque cellule, en utilisant les relations (3.10) du paragraphe 3.2.1 dans le
repère acoustique. Soit (X0, Y0, Z0) le repère de la simulation CFD et (x, y, z) celui associé aux
calculs de bruit (repère de la figure 3.2). L’écoulement se fait dans le sens de −Z0 donc z = Z0.
De plus Ω < 0 et à t = 0 on a ey = y, donc y = −X0. Enfin, Y0 = Z0 ∧ X0 = +x. Finalement,
(x, y, z) = (Y0,−X0, Z0). Les angles s’écrivent :



226 D.2. Interpolations

Φ = arctan
y

x
= − arctan

X0

Y0

γr = arcsin
(
nx cos Φ + ny sin Φ

)
= arcsin

(
nY0 cos Φ − nX0 sin Φ

)
(D.1)

γ = arctan
(−nx sin Φ + ny cos Φ

nz

)
= − arctan

(
nY0 sin Φ + nX0 cos Φ

nZ0

)
Si pt est un indice décrivant les mailles de l’extrados du bord d’attaque au bord de fuite, et

nbpt le nombre de mailles le long de l’extrados, alors la corde et l’abscisse curviligne s’écrivent :

c =
√

(X0(nbpt) − X0(1))
2 + (Y0(nbpt) − Y0(1))

2

x∗ =

√
(X0(nbpt) − X0(1))

2 + (Y0(nbpt) − Y0(1))
2

c

On dispose maintenant d’un maillage acoustique complet, avec des données géométriques à
un certain nombre de rayons (11 dans le cas étudié). L’évolution temporelle (position angulaire)
des composantes de la vitesse doivent être calculées à ces rayons.

D.2 Interpolations

Les simulations de la “buse isolée” qui servent à obtenir le champ de vitesse utilisent des
coordonnées cartésiennes (X,Y,Z) différentes des (X0, Y0, Z0) du paragraphe précédent. Pour
connaitre les vecteurs vitesse aux différents rayons du maillage acoustique qui vient d’être défini,
pour différentes positions angulaires correspondant à autant de pas de temps dans le repère de
l’hélice, il faut tout d’abord transformer les coordonnées (X,Y,Z) en les coordonnées (x, y, z)
du repère de la figure 3.2.

Pour tous les calculs CFD de la buse, l’écoulement se fait dans la direction de +Z, donc
z = −Z. Plusieurs choix sont possibles, par exemple (x, y) = (Y,X) ou (x, y) = (−X,−Y ) ; les
résultats obtenus sont les mêmes puisque ce choix correspond à une rotation, donc un décalage
temporel de toutes les sources. L’équivalence choisie est : (x, y, z) = (Y,X,−Z). Désormais tout
ce qui suit ext exprimé avec les coordonnées acoustiques (x, y, z).

Les profils de vitesse sont considérés là où se situerait le quart de corde de l’hélice. Quel que
soit le maillage utilisé (structuré pour tascflow ou fluent, cartésien pour uh3d), il existe des
plans de maillage zi, orthogonaux à l’axe ez du GMV ; on ne conserve que les 4 zi les plus proches
de z. Sur chacun de ces plans on réalise une interpolation pour passer des coordonnées (x, y) aux
coordonnées (R, θ), R décrivant les rayons du maillage acoustique et θ décrivant les n positions
angulaires associées aux n pas de temps. Dans le cas de tascflow, le maillage est structuré de
manière polaire ; l’interpolation dans les plans zi sur (R, θ) se fait d’abord sur θ pour tous les
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rayons, puis sur R pour se placer au bon rayon. Cette interpolation est faite à l’ordre 3 selon
les préconisations de Numerical Recipies, [97]. Dans le cas de uh3d, le maillage est cartésien ;
pour chaque point (x, y) du maillage acoustique final, on identifie les quatre voisins (xi, yj) qui
l’entourent, puis l’interpolation se fait à l’ordre 3 selon les mêmes préconisations.

Puis, pour chaque R et chaque θ, une deuxième interpolation, polynomiale de degré 2, est
réalisée pour se placer dans le bon plan z, celui où devrait se situer le quart de corde. Ce z

dépend en général du rayon considéré. Cette deuxième interpolation est faite à un ordre peu
élevé pour que la solution dépende le moins possible de sections zi éloignées, où l’écoulement
serait trop différent de celui dans la section z.

A la fin de ces opérations le champ des vecteurs vitesses en fonction de (R, θ) est connu pour
un certain nombre de positions θ régulièrement espacées et pour tous les rayons auxquels on
désire appliquer la théorie de Sears. Ces vitesses sont toujours exprimées dans le repère lié à la
buse, en coordonnées cartésiennes.

D.3 Changement de repère

Pour se mettre dans le repère tournant lié à la pale et avoir ainsi la bonne composante
de la vitesse nécessaire à l’application de la théorie de Sears, il faut faire successivement trois
changements de repère : un pour passer des coordonnées cartésiennes à polaires, un pour se
placer dans le repère tournant lié à la pale, et un dernier pour passer dans les coordonnées
locales liées à la pales, coordonnées de type (composante normale, composante tangentielle).

Pour passer en coordonnées polaires, on effectue une rotation d’angle +θ et d’axe +z. Pour
changer de référentiel, on écrit θ = Ωt et on ajoute la composante de rotation, V ′

θ = Vθ + RΩ,
avec R le rayon considéré et, dans le cas étudié, Ω < 0. Cela s’écrit, avec (u, v,w) en minuscules
vitesses dans le repère de la figure 3.2 : Vr

Vθ

w

 =

 cos(Ωt) sin(Ωt) 0
− sin(Ωt) cos(Ωt) 0

0 0 1

 ·

 u

v

w

−

 0
RΩ
0


Le dernier changement de repère est une rotation d’angle ξ et d’axe er, rotation dans le plan

(eθ, ez). Cet angle ξ est choisi égal au γ au quart de corde, comme dans le cas des simulations
mettant en jeu le stator. Vt

Vn

Vr

 =

 cos(ξ) sin(ξ) 0
− sin(ξ) cos(ξ) 0

0 0 1

 ·

 Vθ

w

Vr


Finalement, on obtient l’expression suivante pour la composante normale de la vitesse :

Vn = − sin ξ (−u sin(Ωt) + v cos(Ωt) − RΩ) + w cos ξ (D.2)

Rappelons que (u, v,w) se rapportent au repère acoustique ; si l’on désire utiliser les données
(U, V,W ) du calcul CFD directement, il faut utiliser la correspondance (x, y, z) = (Y,X,−Z),
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et alors Vn s’écrit :

Vn = − sin ξ (−V sin(Ωt) + U cos(Ωt) − RΩ)− W cos ξ (repère CFD)

D.4 Efforts non stationnaires, approche fréquentielle

Il reste à appliquer la théorie de Sears pour déterminer les harmoniques de charge selon les
formules du paragraphe 6.1.1. Cette fois, la période du phénomène étudié n’est pas la période
de passage de pale mais la période de rotation, et on veut obtenir tous les harmoniques de la
fréquence de rotation. Rappelons la formule de Sears (6.1), valable à une fréquence donnée, donc
pour un harmonique de charge :

fλ = ρ0U0Ṽn(λ) · S
(

λΩc

2U0

)
·
√

1 − x∗

1 + x∗ e−iωt ds

avec les notations suivantes :
- U0 vitesse moyenne incidente, incidence nulle par rapport à la ligne moyenne au bord

d’attaque
- Vn(t) composante normale de la vitesse, fluctuante dans le temps (figure 6.1)
- λ ordre de l’harmonique : ω = λΩ

Les harmoniques de charges sont obtenus par transformation en série de Fourier de la charge
temporelle exercée sur chaque élément. Comme la distribution des charges est imposée par la
fonction

√
(1 − x∗)(1 + x∗), il suffit de comparer les modules des efforts intégrés sur la corde

entière. L’égalité suivante :

1∫
−1

√
1 − x∗

1 + x∗ dx∗ = π

permet d’écrire la version intégrée en corde de la formule de Sears pour l’harmonique d’ordre λ :

fλ = πρ0U0Ṽn(λ) · S
(

λΩc

2U0

)
ds

L’envergure a été choisie égale à 1 cm pour calculer la surface ds de l’aube : ds = c × 1 cm
avec c la corde. On exprime la force par unité de surface en décibels acoustiques équivalents :

fλ dB = 20 log10

( |fλ|
2 · 10−5 ds

)
L’étude des harmoniques de charges est présentée en même temps que l’analyse de l’influence

des paramètres de simulation (paragraphe 7.3). Les résultats des calculs du bruit sont résumés
dans le tableau 7.8 page 194. Ils sont présentés sous la forme de puissance acoustique rayonnée
par le rotor, évaluée comme précédemment.



Annexe E

Fonctionnement de TASCflow et des

autres codes de CFD

Ce chapitre présente la modélisation mathématique des écoulements turbulents en tur-
bomachines. En partant des équations de la mécanique des gaz, les équations RANS sont
présentées, puis les modèles de turbulence ainsi que les conditions aux parois associés. Les
schémas numériques utilisés tant en stationnaire qu’en non stationnaire, avec tascflow et
turb’flow, sont mis en avant dans ce chapitre.

E.1 Principe général des simulations RANS

E.1.1 Equations instantanées

E.1.1.1 Equations instantanées

Les équations qui suivent résument une démarche qui n’est pas complètement énoncée. Des
détails sur la méthode en général se trouvent dans les livres de Wilcox [108, 109] ou sur le support
de cours de l’Ecole Centrale de Bailly [10] ; on trouve également de bonnes indications dans les
documentations des codes de CFD comme tascflow [2] ou fluent [45], ou dans certaines
thèses comme celle de Stanciu [106] ou Gloerfelt [52].

Pour un fluide newtonnien comme l’air, les équations de conservation de masse, de quantité
de mouvement et d’énergie s’expriment de la façon suivante dans un repère cartésien, en notation
einsteinienne :



∂ρ

∂t
+

∂(ρuj)
∂xj

= 0

∂(ρui)
∂t

+
∂(ρujui)

∂xj
= − ∂p

∂xi
+

∂tji
∂xj

+ Sui

∂(ρE)
∂t

+
∂(ρujH)

∂xj
= − ∂qj

∂xj
+

∂(uitji)
∂xj

+ SE

(E.1)
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Ces équations sont appelées “équations de Navier-Stokes compressible” La pression statique
suit la loi des gaz parfait, p = ρRT . E = e +

uiui

2
est l’énergie totale avec e l’énergie interne

spécifique. H = h +
uiui

2
est l’enthalpie totale spécifique avec h = e + p/ρ l’enthalpie sta-

tique spécifique du fluide. t est le tenseur des contraintes, q le transport conductif de l’énergie
moléculaire, SE correspond aux apports externes d’entropie et Su relatif aux forces centrifuges
est défini ci-dessous. On utilise la formulation de tascflow [2] pour prendre en compte les effets
des forces centrifuges et de Coriolis :

 Su = −2Ω × u − Ω × (Ω × r)

I = H − Ω2r2

2

(E.2)

avec Ω le rotationnel de la vitesse. Dans le repère tournant, il faut convecter la rothalpie I en
place de l’enthalpie totale H dans l’équation d’énergie.

On utilise les lois respectivement de Stokes pour décrire le flux de tij et de Fourier pour
décrire le flux de qj. Soit µ la viscosité dynamique du fluide et κ sa conductivité thermique :


tij = µ

(
∂ui

∂xj
+

∂uj

∂xi

)
+

2
3
µ

∂ul

∂xl
δij

qj = −κ
∂T

∂xj

(E.3)

Dans le cas d’écoulements incompressibles comme ceux rencontrés dans les ventiateurs, ces
équations prennent une forme simplifiée :


∂uj

∂xj
= 0

ρ
∂ui

∂t
+ ρ

∂(ujui)
∂xj

= − ∂p

∂xi
+

∂tij
∂xj

+ Sui

(E.4)

Pour résoudre ces équations, il faut définir un domaine spatio-temporel D × (0, T ), avec D
un ouvert de R

2 ou de R
3. Il est nécessaire d’appliquer des conditions aux limites de D, de

type Dirichlet ou Neumann. De même, il faut imposer aux limites du domaine temporel des
conditions appellées “conditions initiales”.

E.1.1.2 Moyenne de Reynolds

Les écoulements qui ont lieu au sein des ventilateurs valeo sont turbulents et ont lieu
à des nombres de Reynolds Re ≥ 5 · 104 (paragraphe 1.2.1). Les équations incompressibles
(E.4) pourraient être résolues directement : on parle de simulation numériques directes, DNS en
anglais. Cependant cette approche a été écartée dès le chapitre introductif.

L’approche la plus classique consiste à scinder les champs aérodynamiques en leur moyenne
statistique plus une quantité fluctuante ; au lieu de résoudre la partie fluctuante directement,
on utilise un modèle statistique. Chaque variable φ est décomposée en sa partie moyenne et sa

partie fluctuante : φ = φ + φ′. La partie moyenne est donnée par : φ =
1
�t

t+�t∫
t

φdt, avec �t un

temps considéré long devant une échelle temporelle caractéristique des fluctuations de φ.
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Dans le cas d’écoulements incompressibles, les équations “RANS” s’écrivent alors en moyen-
nant dans le temps l’équation (E.4) :


∂ūj

∂xj
= 0

ρ
∂ūi

∂t
+ ρ

∂(ūj ūi)
∂xj

= − ∂p̄

∂xi
+

∂(t̄ji − ρu′
ju

′
i)

∂xj
+ Sui

(E.5)

Le développement avec les moyennes de Favre pour le cas compressible est disponible par
exemple dans Wilcox [109]. Dans cette réécriture des équations de Navier-Stokes moyennées, la
turbulence s’exprime dans le terme ρu′

ju
′
i qui est la moyenne du tenseur de Reynolds : c’est ce qui

a donné le nom de la méthode. Pour résoudre l’équation RANS il faut donc trouver une équation
de “fermeture” du problème qui définisse le tenseur des contraintes de Reynolds ρτji = −ρu′

ju
′
i.

On parle de modèles de turbulence.

E.1.2 Modèles de turbulence

Les modèles de turbulence les plus classiquement utilisés pour fermer le problème précédent
(RANS) sont des modèles à deux équations. Ils sont basés sur l’hypothèse de Boussinesq, qui
propose d’exprimer le tenseur des contraintes de Reynolds en fonction des variables moyennées
et de la “viscosité turbulente” µt. Dans le cas d’un écoulement incompressible, on a :

−ρu′
iu

′
j = µt

(
∂ui

∂xj
+

∂uj

∂xi

)
− 2

3
ρkδij (E.6)

L’équation sur l’énergie cinétique turbulent k est obtenue en dérivant les termes de transport
du tenseur des contraintes de Reynolds de l’équation (E.5). Le taux de dissipation (massique) ε =

ν
∂u′

i

∂xk

∂u′
i

∂xk
dépend de k et d’une échelle de longueur de turbulence lε. Une analyse dimensionnelle

permet de constater que ε ∼ k3/2/lε, ce qui justifie l’introduction d’un nouveau paramètre, le
taux de dissipation spécifique par unité d’énergie cinétique turbulente : ω ∼ k1/2/lε.

La suite du raisonnement concerne l’expression de la viscosité turbulente µt et de l’énergie
cinétique turbulente k, ce qui donne accès à toutes les autres variables.

E.1.2.1 Modèle k − ε

Une des premières formulationsa été donnée par Launder et Spalding [75] pour les écoulements
incompressibles. L’équation sur ε est supposée avoir la même forme que celle sur k. La viscosité
turbulente s’exprime alors de cette façon :

µt = ρcµ
k2

ε
(E.7)

On en déduit immédiatement les équations du modèle k − ε :



232 E.1. Principe général des simulations RANS


∂k

∂t
+ Uj

∂k

∂xj
=

∂

∂xj

[
(ν +

νt

σk
)

∂k

∂xj

]
+ τij

∂Ui

∂xj
− ε

∂ε

∂t
+ Uj

∂ε

∂xj
=

∂

∂xj

[
(ν +

νt

σε
)

∂ε

∂xj

]
+ cε1

ε

k
τij

∂Ui

∂xj
− cε2

ε2

k

(E.8)

Plusieurs constantes interviennent dans ce modèle ; elles ont été calibrées à l’usage, par des
expériences numériques caractéristiques. Plusieurs combinaisons sont utilisées. Les constantes
utilisées dans nos calculs sont celles du modèle standard de Launder-Sharma :

cµ = 0.09 cε1 = 1.44 cε2 = 1.92 σk = 1.0 σε = 1.3 Prt = 0.9 (E.9)

Les domaines de simulation sont toujours limités, et la formulation utilisée repose le plus
souvent sur les éléments ou volumes finis (rarement sur les éléments infinis). Il faut donc imposer
des conditions aux bords du domaine de calcul. La qualité de ces conditions influe fortement sur le
résultat dans certains cas ; en particulier la qualité des conditions périodiques est déterminante
pour la propagation des sillages. Ces conditions sont détaillées pour chaque simulation de ce
mémoire ; ce n’est pas l’objet du présent chapitre.

Ici on veut étudier les conditions imposées aux parois dans le domaine. Sur ces parois,
la condition de non-glissement s’impose : U |y=0 = 0, k|y=0 = 0. Le modèle k − ε n’est pas
valable près des parois, car la condition de non-glissement près des parois se traduit par de forts
gradients des variables aérodynamiques, et l’importance des effets visqueux dans les phénomènes
de transport deviennent plus importants. Il faut donc restituer les effets visqueux près de la paroi
et résoudre correctement les forts gradients. Il y a deux solutions pour résoudre ce problème :
utiliser dans la sous-couche visqueuse un modèle spécifique qui soit valable pour les nombres
de Reynolds bas, ou utiliser des lois de parois et ne calculer réellement l’écoulement qu’à une
distance raisonnable de celle-ci.

Le principe des lois de parois est de remplacer la condition de non-glissement par une re-
lation entre les variables et leurs dérivées. On utilise cette technique pour obtenir une relation
constitutive entre la vitesse et la contrainte de cisaillement. On place la première maille à une
distance δ de la paroi, où l’on vérifie y+ ≈ 30. L’avantage de ce type de simulations est qu’elles
sont peu coûteuses en termes de temps de calcul puisque le maillage est beaucoup moins gros.
C’est le modèle de turbulence le plus utilisé pour l’instant, du moins dans le monde industriel
où les moyens informatiques et humains sont limités, et où les délais permettent rarement une
résolution précise mais coûteuse. Cependant, l’économie réalisée sur la taille du maillage (et
donc le soin apporté à sa réalisation) ou le temps de calcul (et donc son coût) se paient par une
imprécision relative des résultats, car c’est dans cette sous-couche visqueuse que peuvent avoir
lieu les décollements ; ceux-ci changent la performance globale ainsi que le résultat acoustique.

La deuxième possibilité envisagée pour calculer l’écoulement près des parois est de considérer
un modèle bas-Reynolds pour résoudre la sous-couche visqueuse. Dans cette zone, on utilise
un modèle à une seule équation, pour déterminer l’énergie cinétique turbulente k, tandis que
l’on impose une longueur caractéristique de la turbulence déduite d’équations algébriques. Une
comparaison de l’efficacité comparée des lois de parois et des modèles bicouches a été présentée à
l’ISUAAAT en 2000 [63]. Les modèles bicouches permettent une meilleure résolution des sillages,
mais sont plus coûteux car il faut des mailles de l’ordre de trente fois plus petites aux parois (il
faut vérifier y+ ≈ 1 sur la première maille). Malheureusement, ils sont trop peu sensibles aux
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gradients adverses de pression dans les couches de cisaillement selon Menter [84] ; les décollements
sur nos pales interviennent plus tard qu’ils ne devraient, le sillage, la portance et la trainée sont
mal calculées. Ceci est sans doute lié à la mauvaise stabilité du modèle près des parois, qui oblige
à utiliser une fonction asymptotique pour restituer le bon comportement à ces endroits.

E.1.2.2 Modèle k − ω

Dans son modèle k−ω, Wilcox [107] a reformulé une idée initialement proposée par Kolmo-
gorov. La viscosité turbulente d’écrit cette fois :

µt = ρ
k

ω
(E.10)

On en déduit alors les équations du modèle k − ω :


∂k

∂t
+ Uj

∂k

∂xj
=

∂

∂xj

[
(ν + νtσ

∗)
∂k

∂xj

]
+ τij

∂Ui

∂xj
− β∗kω

∂ω

∂t
+ Uj

∂ω

∂xj
=

∂

∂xj

[
(ν + νtσ)

∂ω

∂xj

]
+ α

ω

k
τij

∂Ui

∂xj
− βω2

(E.11)

Les constantes utilisées ont les valeurs standard suivantes :

α =
13
25

β =
9

125
fβ β∗ =

9
100

fβ∗ α =
1
2

α∗ =
1
2

(E.12)

L’expression des fonctions fβ et fβ∗ est donnée par Wilcox dans [109], et est rappelée dans
les documentations des codes. On utilise le modèle k − ω par défaut, tel qu’il a été proposé
par Wilcox en 1988 dans [107]. C’est un modèle bas-Reynolds, valable même aux endroits où
l’écoulement est très lent comme par exemple près des parois, et qui nécessite des maillages fins
avec environ y+ = 1 : les conditions sont identiques à celles d’utilisation des modèles bicouches.
Les modèles k−ω sont connus pour prédire correctement les décollements ; comme ils n’utilisent
pas de fonction d’amortissement aux parois, ils résolvent mieux la sous-couche visqueuse et les
sillages. Cependant, Menter [83] signale que le résultat est dépendant du ω imposé en dehors
des couches de cisaillement, c’est-à-dire dans le cas étudié aux frontières extérieures du domaine.
Ceci est le principal défaut du modèle k−ω et justifie l’utilisation du modèle BSL présenté dans
le paragraphe suivant.

Les modèles de fermeture k − ω ont tendance à surévaluer k lorsque ω tend vers zéro (ici,
au bord d’attaque d’un profil). Menter [109] préconise l’utilisation d’un filtre qui lorsque la
dissipation de l’énergie cinétique turbulente k devient trop grande devant la production Pk. Une
variante du modèle k − ω est disponible sur le logiciel tascflow ; il s’agit du modèle k − ω doté
d’un limiteur de Pk, Pk étant la production d’énergie cinétique turbulente. Ce modèle limite la
surévaluation de Pk aux points d’arrêt. Seuls les deux principaux modèles de turbulence sont
présentés ici, cette implémentation n’est donc pas détaillée.

E.1.2.3 Modèle SST

Historiquement, le modèle SST est une variante du modèle BSL, proposé par Menter [83, 84].
Le modèle SST (Shear-Stress Tensor) a également été proposé par Menter, et est décrit dans les
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références [84, 85] ainsi que dans les documentations des codes [2, 45]. Il combine les avantages
des deux précédents modèles sans en avoir les inconvénients.

Le modèle BSL est une reformulation des équations du modèle k−ε en fonction des variables
k et ω. L’auteur multiplie les équations obtenues par une fonction F1, et additionne les équations
résultantes à (1 − F1) fois le modèle k − ε. F1 est définie comme étant égale à 1 près des parois
et égale à 0 en dehors de la couche limite. Le modèle résultant est donc purement k−ω près des
parois, et purement k − ε loin de celles-ci.

Le souci du modèle BSL est qu’il ne prévoit pas correctement le décollement sur un profil [84],
car le transport du tenseur des contraintes n’est pas bien pris en compte ; la viscosité turbulente
est alors surestimée. Le modèle SST possède un limiteur de viscosité turbulente, une fonction
F2 qui vaut zéro en dehors de la couche limite (la viscosité n’est alors pas différente d’avec le
modèle BSL) et qui vaut 1 près des parois (pour y limiter la viscosité turbulente surestimée par
le modèle de Wilcox).

En stationnaire, les résultats obtenus se rapprochent de ce que l’on obtient avec le modèle
V2F et avec l’expérience [92, 91]. Ces deux modèles restituent correctement les phénomènes
observés expérimentalement, et depuis que cette information est connue, seul le modèle SST est
utilisé.

E.2 Implémentation numérique de TASCflow

E.2.1 Maillage structuré

tascflow utilise une discrétisation spatiale en éléments finis, basée sur les volumes finis. Les
avantages relatifs à la précision et à la stabilité des schémas sont multiples et sont détaillés dans
la documentation de tascflow [2]. Le code permet de plus l’utilisation d’interfaces généralisées,
de conditions aux limites prédéfinies, et toutes les fonctionnalités classiques d’un grand code
industriel de CFD.

Le maillage est de type “body-fitted” ce qui signifie que les mailles épousent la forme de la
topologie, contrairement aux maillages cartésiens. La résolution aux parois est alors meilleure,
mais cela se paie par un effort de maillage plus important et par des schémas de résolution plus
compliqués. Le maillage est structuré. L’avantage est que l’algorithme utilisé pour déterminer
les champs aérodynamique est du deuxième ordre, alors qu’il serait du premier ordre si l’on
utilisait un maillage non-structuré.

L’utilisation de domaines multiblocs est possible. Quatre schémas numériques sont utili-
sables avec tascflow pour résoudre l’advection des grandeurs non turbulentes, qui diffèrent de
ceux que l’on trouve habituellement car ils ne sont pas d’ordre élevé. Ils sont d’ordre 1 ou 2
et sont basés sur une analyse de la physique du phénomène de transport. On distingue deux
composantes : d’une part le schéma “upwind skew scheme”, d’autre part un terme correctif.
Le schéma systématiquement utilisé s’appelle “Modified Linear Profile Scheme” ; il censé don-
ner des résultats précis tout en garantissant une stabilité raisonnable mais faible. On utilise en
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plus une correction de l’advection, nommée Physical Advection Correction (PAC) qui augmente
la stabilité du schéma sans en dégrader la précision ; le schéma est alors d’ordre 2. Ce choix
est justifié pour les applications de type GMV comme le démontrent Moreau et al. dans [90].
Pour améliorer la vitesse de convergence du schéma, une accélération algébrique multidomaine
est utilisée conjointement avec une stratégie de correction. Cela réduit le nombre d’itérations
nécessaires pour atteindre les résidus désirés.

L’avantage des maillages structurés par rapport aux maillages non-structurés traditionnel-
lement utilisés avec les codes commerciaux comme cfx-5, fluent ou star-cd, réside dans la
discrétisation spatiale. Un maillage structuré permet un meilleur calcul des dérivées spatiales
des grandeurs intervenant dans les équations RANS. Un maillage non structuré doit donc avoir
plus de mailles pour assurer un résultat de même qualité. Mais l’augmentation de la densité
de mailles augmente également le risque d’erreurs de discrétisation, qui n’est pas contrôlable.
Dans les domaines de transition (nombre de Reynolds de l’ordre de 104), la moindre erreur peut
fausser complètement le résultat.

En termes de précision, de temps de calcul et de mémoire utilisée, le choix des maillages struc-
turés est donc le meilleur d’après Hirsh [65]. Par ailleurs, il autorise l’utilisation de techniques
adaptatives par exemple. Ces avantages se paient par un effort de maillage plus important : le
maillage, qui doit être fin et régulier pour assurer une bonne convergence de la simulation, est
parfois difficile à concevoir puis à réaliser. L’écriture des générateurs automatiques de maillages
utilisés dans l’équipe est d’ailleurs une part importante du travail dans celle-ci. Les générateurs
automatiques de maillages non-structurés sont beaucoup plus souples d’emploi. Un solveur non
structuré est de 2 à 2,5 fois plus lent qu’un solveur structuré, et le même niveau de précision
peut être atteint en utilisant trois fois plus de mailles pour construire le maillage non-structuré.

De nouvelles discrétisation sont désormais proposés par les fabricants de codes de CFD ; il
s’agit des maillages hybrides, qui sont structurés près des parois et non-structurés dans le reste
du domaine. Les avantages des deux types de maillages sont alors réunis, et l’on peut garder
un maillage structuré là où la résolution doit être précise, et utiliser des tétrahèdres de tailles
variables partout ailleurs. L’avantage des tétrahèdres ici, outre que leur construction est rapide
et simple, est que le nombre de mailles imposé à un endroit du maillage non structuré (par
exemple près d’une paroi) ne conditionne pas le nombre de mailles dans le reste du domaine : la
densité de mailles ne se propage pas. La limite de cette approche réside dans l’implémentation
de l’interface entre la partie structurée et la partie non strcturée.

Enfin un autre genre de maillages existe ; les maillages cartésiens n’épousent pas les parois,
une interpolation est nécessaire pour déterminer ce qui s’y passe. Le résultat obtenu aux parois
est donc moins précis. Mais la turbulence qui se développe aux parois conditionne fortement
ce qui se passe loin de celles-ci : le résultat global n’est donc pas non plus très précis, à moins
de resserrer fortement les mailles. Dans ce cas les erreurs de discrétisation peuvent devenir
importantes, sans compter que comme avec les maillages structurés la densité de mailles se
propage dans tout le domaine. Par contre, ces maillages sont de loin les plus faciles à fabriquer.

Tout n’est donc qu’affaire de compromis, la précision se paie par une forte densité de mailles,
par un effort de maillage plus important, voire par les deux. Le choix du maillage structuré, pour
résoudre des écoulements dans des Reynolds de transition, autour d’une machine ayant des pales
peu cambrées, semble le meilleur choix.
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E.2.2 Interfaces généralisées

tascflow permet l’utilisation d’interfaces généralisées, c’est-à-dire que l’on peut déclarer
deux frontières de même aires mais de maillages différents comme cöıncidentes. Par exemple,
lorsque l’on veut réaliser un maillage périodique, il n’est pas indispensable que les mailles soient
identiques de chaque côté. C’est particulièrement intéressant lorsque l’on veut faire un calcul
sur une hélice où les pales sont toutes identiques et uniformément réparties dans l’espace (hélice
“symétrique”). On parle d’interface généralisée ou General Grid Interface (GGI) ; elles ont été
utilisées pour réaliser les premiers calculs grilles d’aubes rotor-stator (maillages MG1). L’inter-
face rotor-stator en est un cas particulier.

L’implémentation de l’interface rotor-stator est entièrement implicite, ce qui limite les pertes
d’informations au passage de l’interface. L’implémentation est faite selon la procédure suivante.
Dans un premier temps, le solveur repère les régions où il faut équilibrer les flux ; les sur-
faces correspondantes sont appelées surfaces de contrôle. Pour chaque équation de transport, les
équations régissant flux entrant et sortant sont écrites de chaque côté de l’interface. Lorsqu’une
face est à cheval sur deux faces de l’autre côté, une pondération par la surface de contatc est
réalisée. Dans un deuxième temps, les équations sont résolues sur l’ensemble du domaine, de
façon implicite ; les équations ci-dessus s’appliquent aux mailles de l’interface, et les équations
“classiques” s’appliquent au reste du domaine.

E.2.3 Discrétisation

Toute équation aux dérivées partielles en φ peut s’écrire sous la forme suivante :

∂φ

∂t
+ f(φ) = 0

tascflow utilise une discrétisation temporelle pleinement implicite de type Euler arrière,
précise au premier ordre. Cela s’écrit de la manière suivante, avec des pas de temps constants :

∂φ

∂t

∣∣∣n =
1

∆t

(
φn − φn−1

)
+ O(1)

avec ∆t la différence entre le temps du niveau n − 1 au niveau n. Le terme φn s’écrit donc
finalement sous sa forme discrète de la façon suivante au premier ordre :

1
∆t

φn + f(φn) =
1

∆t
φn−1 + O(1) (E.13)

Avec une telle implémentation, l’erreur diminue de façon linéaire avec le pas de temps.
La fonction f est a priori non-linéaire an φ, une méthode itérative est donc nécessaire pour
trouver la solution à chaque temps n. On note m l’indice de ces itérations à l’intérieur du pas
de temps d’indice n, et on parle de sous-itérations. A la sous-itération d’indice m, la solution
φn est assimilée à son approximationφn,m−1 pour résoudre (E.13). On obtitent ainsi un système
d’équations linéaires, où les termes non-linéaires en f(φ) sont évalués en utilisant φn,m−1. La
résolution de ce système fournit une approximation φn,m de φn [2].

Dans la logique de l’approche de type éléments finis standard, des fonctions de forme sont
utilisées pour calculer les dérivées des termes de diffusion ; si l’on note N ces fonctions de forme
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cela s’écrit, avec p l’indice décrivant les points d’intégration et n l’indice décrivant les fonctions
de forme :

∂φ

∂x

∣∣∣
p

=
∑
n

∂Nn

∂x

∣∣∣
p
φn (E.14)

L’estimation du gradient est précise au second ordre si l’élément est orthogonal, au premier
ordre sinon. Cela explique partiellement l’importance de la qualité du maillage et en particulier
de l’orthogonalité des mailles et des gradients de densité de mailles.

De la même façon, les termes de gradients de pression de l’équation de conservation du
moment sont évalués en utilisant des fonctions de forme. Le terme advectif est résolu en utilisant
des schémas de discrétisation de “profil linéaire” et de “différenciation avant biaisée pondérée
par la masse”, avec des termes physiques de correction d’advection, voir la documentation [2]
où l’on trouve tous les détails du schéma numérique. Ces schémas sont basés sur l’approche
des volumes finis. Un soin particulier est apporté aux différenciations “avant”, avec lesquels les
erreurs sont plus fréquentes.

E.3 Spécificités des autres codes industriels utilisés

Tous les codes utilisés utilisent une méthode RANS et un modèle de turbulence à deux
équations. Cependant ils ne sont pas identiques en tous points et, pour comprendre les différences
observées en fonction du code utilisé (tous les paramètres étant identiques par aileurs), il est
nécessaire de donner quelques précisions.

Hormis les différences qui font l’objet de la présente étude, il convient de prendre quelques
précautions pour comparer les résultats. Entre autres, la définition utilisée pour la pression
statique dans les résultats présentés est importante puisque ses variations correspondent aux
sources acoustiques. Pour tenir compte de la turbulence on peut définir une pression P ∗ par :
P ∗ = P + 1

2k, où P est la pression statique “laminaire” et k l’énergie cinétique turbulente.
On nomme alors abusivement P ∗ la pression statique [10, 42]. Ceci permet de mieux définir
une couche limite mince, pour laquelle ∂P ∗

∂n = 0. On retrouve bien ∂P
∂n = 0 en laminaire. Cette

différence est généralement subtile puisque k
P
� 1, mais peut avoir un effet sur les harmoniques

de charge d’ordres élevés.

E.3.1 TURB’FLOW

turb’flow est un code d’origine universitaire, qui est issu de la collaboration du LMFA
de l’ECL et de la société fluorem SAS. Les développements sont effectués à la demande des
clients, et les spécificités du code sont liées à l’application “optimisation” pour laquelle il a été
écrit. turb’flow utilise des maillages “body-fitted” multiblocs structurés ; l’unique modèle de
turbulence disponible et le k−ω standard. Les interfaces généralisées ne sont pas implémentées.

La principale différence d’avec tascflow est ici l’implémentation du schéma temporel.
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turb’flow utilise un schéma temporel explicite à un sous-pas (schéma d’Euler explicite).
turb’flow utilise une intégration en temps selon un schéma Runge-Kutta à un ou cinq sous-
pas, ce qui correspond à une précision du second ordre. Les flux convectifs sont résolus en utilisant
un schéma centré à dissipation artificielle explicite du quatrième ordre. Les flux visqueux sont
évalués par un schéma du second ordre centré. Les critères de stabilité de telles simulations
sont liés au critère Courant Friedrichs Lewy (CFL) [28] ; on définit le critère CFL de la façon
suivante :

NCFL =
U∆t

∆x
< 1 (E.15)

avec U la vitesse locale de l’écoulement, ∆t le pas de temps local, ∆x la taille de la cellule à
l’endroit considéré. Le critère doit être vérifié dans l’espace entier pour que la simulation puisse
converger. Lorsque l’on utilise un schéma temporel implicite (comme le fait tascflow), ce critère
n’est plus aussi restrictif et des simulations peuvent parfois converger avec NCFL > 5 selon
Wilcox [109].

L’implémentation de l’interface rotor-stator aussi est différente de celle de tascflow. A la
jonction glissante entre les domaines, les variables conservatives sont interpolées sur des cellules
fantômes par transformées de Fourier dans la direction du mouvement relatif. L’interpolation
effectuée de chaque côté peut donc être d’un ordre supérieur à celle qui serait utilisée sinon.
Cette technique est très utile pour limiter les erreurs aux interfaces lorsque l’on utilise un solveur
explicite. Cependant, elle n’est utilisable que si la distance rotor-stator est suffisante.

Enfin, l’implémentation du modèle de turbulence k − ω est légèrement différente entre
tascflow et turb’flow (paragraphe E.1.2.2). En effet, turb’flow utilise le modèle k−ω par
défaut, tandis que tascflow utilise en plus un limiteur de la production d’énergie cinétique tur-
bulente Pk. Ce modèle limite la surévaluation de Pk aux points d’arrêt, surévaluation naturelle
du modèle par défaut. Pour évaluer les effets de ce limiteur on a aussi mené une simulation avec
tascflow et sans le limiteur, mais les simulations sans le limiteur ne convergent pas correctement
malgré tous nos efforts et l’aide des développeurs du code tascflow.

Cependant, des comparaisons sur des calculs stationnaires [63] montrent l’effet de la présence
du limiteur. Lorsqu’on l’utilise, l’énergie cinétique turbulente k est plus faible au bord d’at-
taque. En conséquence, les relaminarisations locales et les décollements sont favorisées près du
bord d’attaque. De plus, la pression est plus forte côté extrados (tout le long de la corde). Les
différences sont cependant relativement faibles, et peuvent être négligées en première approche.
Les différences constatées entre tascflow et turb’flow sur les simulations non-stationnaires
seront donc imputées en prioirité à la différence de schéma temporel.

Des détails sur le code turb’flow sont donnés par Ferrand et Aubert dans [41], ou plus
récemment par Casalino dans [25].

E.3.2 FLUENT

fluent est le code de CFD le plus utilisé dans l’industrie. Il utilise des maillages non
structurés (hexahèdres ou tétrahèdres ou mixtes) “body-fitted”. fluent autorise l’utilisation
d’interfaces généralisées. On peut également et très facilement imposer des profils de vitesses
en entrée de domaine. Différents schémas temporels sont disponibles (implicite, explicite). Les
modèles de turbulence disponibles sont assez nombreux (k − ε, k − ω, SST, ...).
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(a) Cp (b) Cf

Fig. E.1 – Effets du limiteur de Pk en stationnaire : comparaison entre tascflow et

turb’flow à iso-maillage

Le caractère non-structuré du solveur va dans le sens d’une plus grande diffusivité. Les
simulations présentées dans ce rapport confirment la plus grande diffusivité du code par rapport
au solveur structuré tascflow.

E.3.3 UH3D

UH3D est un solveur d’un type encore différent : il utilise des maillages cartésiens. La peau de
la géométrie est dessinée avec un mailleur surfacique classique (comme par exemple icem tetra

ou icem hexa) ; ensuite, on réalise un maillage cartésien qui découpe l’ensemble du domaine
(y compris la partie du domaine où le fluide n’ira pas). Le domaine est alors tronqué : seules
les mailles entièrement dans la partie “fluide” sont gardées, les mailles entièrement en-dehors
sont enlevées du domaine de calcul. Pour les mailles à cheval, des interpolations sont nécessaires
pour connâıtre le champ aérodynamique. Comme c’est justement aux parois que la résolution
est la plus délicate, cette technique ne permet pas une grande finesse ; cependant si les mailles
qui coupent ces surfaces sont assez petites on peut obtenir de bons résultats (des comparaisons
avec fluent ont été effectuées en interne).

L’avantage principal de la méthode est une très grande simplicité de maillage comparé aux
techniques de maillages structuré ou non-structuré. Le deuxième avantage est que la consom-
mation globale de mémoire est relativement petite comparée à ce qu’exige un solveur classique,
car le solveur est ici adapté à un maillage cartésien et il n’y a pas de changement de repère à
effectuer pour passer de l’espace physique à l’espace de résolution. Les techniques utilisant les
maillages cartésien sont actuellement en plein essor, certains efforts portent même actuellemet
sur la LES [95].
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Résumé

Contribution à la Prévision du Bruit d’origine Aérodynamique

d’un Ventilateur de Refroidissement

Le présent travail de thèse est consacré à la simulation du bruit de raies d’origine aérodynamique

des ventilateurs de refroidissement valeo. On utilise une méthode hybride, qui consiste à

déterminer d’abord l’écoulement en ignorant l’acoustique, puis à en déduire le bruit. Le pro-

gramme rsf (acronyme pour Rotor-Stator Fréquentiel) repose sur une formulation fréquentielle

des équations de Ffowcs-Williams et Hawkings en champ libre, et utilise les fluctuations de

charges sur les surfaces solides pour le calcul du bruit. Celles-ci sont obtenues grâce à des simu-

lations RANS, effectuées le plus souvent avec le code commercial tascflow.

La première partie, consacrée à l’étude aéroacoustique, présente les équations qui sont pro-

grammées ainsi que les justifications associées ; les limites de la modélisation sont mises en

évidence, ce qui permet de donner des recommandations pour l’utilisation du programme rsf.

Une comparaison avec un code temporel est proposée.

La deuxième partie synthétise l’étude aérodynamique, nécessaire à l’obtention des sources.

Une étude paramétrique donne des préconisations pour les simulations non stationnaires, utiles

lorsque l’on veut calculer le bruit directement à partir de fluctuations de portance. On étudie

également une alternative économique à cette technique : la simulation RANS donne d’abord

accès au champ de vitesse en amont de la source, une fonction de transfert aérodynamique

permet ensuite de déterminer les fluctuations de charge.

Les résultats obtenus indiquent que dans un ventilateur de refroidissement constitué d’un

rotor et d’un stator redresseur, les deux elements contribuent de facon notable au bruit de raies

rayonné.


