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Résumé

Ce travail est une étude multidisciplinaire d’une turbine hydraulique axiale, utilisée
dans le domaine de forage de puits des hydrocarbures. Afin d’avoir une meilleure
caractérisation des performances de ce type d’équipement, on s’appuie sur une approche
multi-physique qui fait participer plusieurs domaines de la mécanique notamment la
mécanique des fluides, la mécanique des structures et leurs interactions communes. Pour
réussir notre tache de recherche, on utilise le programme de simulation : « ANSYS
MULTI-PHYSICS ». Afin de valider notre approche, on effectue une comparaison entre
nos résultats numériques et les résultats expérimentaux, d’un modéle spécifique de
turbine de forage. Il a été démontré que le débit et la masse volumique ont une influence
trés importante sur le fonctionnement de ces machines, Par contre, I'effet de la viscosité
est peu significatif. Les conditions opératoires ont des effets faibles sur 1’intensité des
contraintes sur les aubes de la turboforeuse, qui restent dominé par la pression de la boue
de forage.

Mots clés : Turbine, CFD, Turbulence, aubes, boue de forage.

Abstract

This work is a multidisciplinary study of a hydraulic axial turbine, used in the field of
drilling hydrocarbons. In order to have a better characterization of the performance of
this type of equipment, we rely on a multi-physics approach that involves several areas
of mechanics including fluid mechanics and structural mechanics and their common
interactions. To achieve our research task, we use the simulation program: "ANSYS
MULTI-PHYSICS". In order to validate our approach, a comparison between our
numerical results and the experimental results of a specific drilling turbine model is
carried out. It has been shown that the flow rate and density have a very important
influence on the operation of these machines. On the other hand, the effect of the
viscosity is not very significant. The operating conditions have weak effects on the stress
intensity on the turbodrill blades, which remains dominated by the drilling mud pressure.

Key words: Turbine, CFD, Turbulence, blades, drilling mud.
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Nomenclature

Symboles en latin Unité

U : vitesse du rotor m/s

Cx: composante axiale de la vitesse absolue m/s

Cu : composante tangentielle de la vitesse absolue m/s

Cm : composante méridionale de la vitesse absolue m/s

C : vitesse absolue m/s

W : Vitesse relative m/s

Ui : Vitesse moyenne locale du fluide m/s

ui : vitesse de fluctuation locale du fluide m/s

Wi : Vitesse moyenne locale relative du fluide m/s

p : pression locale du fluide Pa

Sij: tenseur de taux de déformations moyen Sans unité
H : chute de pression m

k: Energie de turbulence J/Kg
APstage : Perte de charge totale d'un étage Pa

Apstage : Perte de charge statique d'un étage Pa

Aprotor : Perte de charge statique d'un rotor Pa

mi1 : débit massique de la boue Kg/s

Re : nombre de Reynolds Sans unité
T : Couple N.m

Pu : Puissance hydraulique Watt

R: degré de réaction du stade Sans unité
I'm : rayon moyen de la roue m

Symboles grecques
p : Masse volumique Kg/m3
¢ : coefficient de débit Sans unité

Y : coefficient de charge

1 : Rendement hydraulique Sans unité
oij:coefficient de contraintes MPa

&ij: coefficient de déformations Sans unité
€ : taux de dissipation turbulente. m?/s3

W : viscosité dynamique Pass

W : viscosité turbulente Pass

A : coefficient de compressibilité Sans unité
Q) : vitesse de rotation rad/s

ai : angles absolus rad

B.

: angles relatifs rad
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Introduction générale

Les turboforeuses sont utilisées dans l'industrie des hydrocarbures depuis
presque un siecle. La nécessité d'un tel équipement a augmenté ces derniéres années a
cause de I'épuisement de la majorité des gisements qui ont généralement une profondeur
moyenne. Ce qui est tres évident dans la situation de I’Algérie pour plusieurs gisements
majeurs dont les réserves sont en déclin depuis un certain temps.
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Pour remédier a ce probleme, les recherches de réservoirs d’hydrocarbures
rentables économiquement a des profondeurs plus grandes, tout en développant de
nouvelles techniques de forage innovatrices, sont devenus une nécessité. Néanmoins, le
forage de puits profonds fait face a plusieurs défis tels que :

- Des formations rocheuses plus dures.
- Températures et pressions élevés.
- Colts des opérations tres importants.

L’avantage des turboforeuses, dans ces conditions opératoires difficiles, est
d’assurer une grande flexibilité de fonctionnement du fait de sa compatibilité avec
plusieurs types d’outils de forage. En effet, leur utilisation permet d’exploiter une large
zone du gisement, a partir d’un seul puits en utilisant la technique du forage dirigé. Ceci
permet d’avoir une production largement supérieure au systéme de forage traditionnel.

Les aubes représentent le cceur battant de notre turbine de forage. Les
technologies de conception et de fabrication de ces piéces ne cessent d’évoluer afin
d’améliorer leur rendement, fiabilité, et longévité

L’expérimentation a été le moyen le plus utilisé pour la conception et I'analyse des
performances des turbines hydrauliques. Elle demeure le moyen idéal pour étudier ce
type d’équipement, car il peut tester les conditions proches de son fonctionnement réel.
De plus, cette approche a fait ses preuves depuis des décennies et a permis un
développement considérable de tous les types de turbomachines. Cependant, ce n’est pas
I'approche la plus abordable. En effet, les cofits de conception et des essais expérimentaux
répétitifs des prototypes de turbines, se traduisent par une augmentation considérable
du colt de fabrication final, sans oublier les multiples tests effectués sur chantier pour
améliorer les conditions de fonctionnement (tuning).

La simulation numérique peut étre une alternative tres prometteuse, et peu
couteuse par rapport a l'approche de prototypage expérimental. Elle peut aussi
contribuer a réduire considérablement les frais de conception, d’analyse et de fabrication,
tout en permettant une grande facilité et flexibilité pour opérer des changements
géométriques a des délais raisonnables.

Néanmoins, I'obstacle majeur a cette approche est le manque de précision de la
description mathématique du phénomeéne physique, qui conduit a I'incapacité a prédire
les caractéristiques des écoulements et les performances des turbines hydrauliques. Ce
qui a largement handicapé le développement de cette approche pendant longtemps. Les
méthodes numériques se basant sur une description purement hydrodynamique du
fonctionnement des turbines se sont avérées incapables de capter la complexité de ce qui
se passe a I'intérieure de ces machines lors de leur fonctionnement.



Donc il est devenu nécessaire et indispensable de présenter une modélisation du
fonctionnement des turbines en prenant en considération tous les phénomeénes physiques
qui interviennent lors de 'opération de forage. Ces phénomeénes physiques, en plus de
leurs influences directes sur la géométrie de la machine, interagissent entre eux. Ainsi,
I'amélioration des performances aérodynamiques de la turbine est étroitement liée a la
condition de la tenue mécanique.

On propose, dans ce travail, d’appliquer une approche totalement numérique
basée sur des couplages Multi-Physiques, et ce afin d’étudier et d’analyser les
performances des turboforeuses dans deux domaines physiques, ayant une grande
importance dans leur fonctionnement, a savoir :

» L’écoulement (aérodynamique)
» Lamécanique des structures (analyse des contraintes et des déformations)

Les objectifs de ce travail sont les suivants :

» Validation de I'approche numérique utilisée, en comparant les résultats obtenus
aux données expérimentales disponibles dans la littérature.

» Procéder a une analyse détaillée des performances de la turboforeuse, en fonction
des parameétres opératoires.

» Effectuer une analyse mécanique des contraintes dans le domaine solide de la
turbine, basée sur l'interaction fluide-structure.

Le manuscrit de la these est composé de 6 chapitres :

Le premier est dédié a la description technique de la turboforeuse, son principe de
fonctionnement, et son réle dans I'opération de forage, ainsi qu’'une synthéese des travaux
de recherche concernant l'utilisation des outils de la simulation numérique pour étudier
les performances et les phénomenes physiques présents.

Dans le deuxiéme chapitre, est présentée une revue de I’ensemble des principes et
lois physiques utiles a notre démarche de recherche. Il sera également question de
présenter lestechniques d’analyse multiphysique, la théorie générale des turbomachines
axiales et les équations d’écoulement avec la prise en compte de la modélisation de la
turbulence. Et pour compléter la description des techniques utilisées, dans I'approche
multidisciplinaire, on donne une bréve description des équations d’équilibres des
contraintes ainsi que le phénomene d’érosion. Dans les deux cas, on établit le lien entre
ces deux phénomenes et I'écoulement du fluide a travers la turboforeuse.

Le chapitre 3, présente la méthodologie globale de la mise en ceuvre de la
simulation numérique, des phénomenes physiques d’'intérét pour notre turbine de forage
et une breve description de 'outil informatique utilisé pour effectuer nos simulations
(ANSYS 2020). Des choix judicieux doivent étre faits afin d’assurer la fiabilité de notre
approche, a savoir :

- Recréer fidélement la géométrie de 'étage de la turbine considérée.
- Adopter un maillage précis qui permet d’obtenir des solutions numériques précises.

- Donner les propriétés physiques du fluide de forage et les conditions aux limites, en plus
de divers ajustements pour assurer une bonne convergence des résultats.



Le chapitre 4 est consacré a la validation de notre modele numérique de
I’écoulement de la boue a travers un étage de la turbine. Les résultats obtenus sont
comparés aux données expérimentales disponibles, en présentant I'analyse physique des
courbes de performance et I’évolution des champs d’écoulement.

Dans le chapitre 5 est réalisée une étude paramétrique des performances de la
turboforeuse (couple, puissance). Il sera tenu compte des trois variables clés qui ont plus
d’influences sur le fonctionnement de notre machine, a savoir: le débit massique et la
masse volumique de la boue de forage, ainsi que sa viscosité. Cette partie permet de
retranscrire les courbes de performance fournis par le constructeur de I'’équipement, tout
en ayant la possibilité d’explorer ses performances dans une plage de fonctionnement
plus étendue.

Dans le chapitre 6, est présentée I'étude de la distribution des contraintes et des
déformations géométriques dues a I'action du fluide sur les aubes de la turbine. Ceci
permettra de vérifier I'intégrité de sa structure sous l'effet des différentes charges de
fonctionnement.

Enfin, une conclusion qui synthétise les principaux résultats obtenus par notre
étude avec des perspectives d’avenir de travaux de recherche dans le domaine en
question.



Chapitre 1 : Généralités et étude bibliographique

1.1. Historique des Turboforeuses

La Turboforeuse est un moteur hydraulique utilisé pour le forage des puits
verticaux ou horizontaux du pétrole et du gaz. Elle convertie 1'énergie contenue dans le
fluide hydraulique (boue), sous forme de pression et de débit, en énergie mécanique
(mouvement de rotation). Cette conversion a lieu dans les étages de la turbine (rotor et
stator), situés dans la section motrice[1].

L'énergie emmagasinée dans le fluide hydraulique est convertie en vitesse de
rotation et en couple. La vitesse de rotation de la turbine est proportionnelle au débit du
fluide hydraulique. Le couple est une fonction du débit du fluide hydraulique, de sa masse
volumique et du nombre des étages de la turbine.

En 1873, un Américain, C. G. Cross, a publié le premier brevet lié a un moteur a
turbine de fond pour faire tourner le trépan de forage au bout d'un train de tiges avec une
puissance hydraulique. Ce concept de forage a été congu pres de 30 ans avant que le forage
rotary a été introduit dans les puits de forage pétroliers [1].

En 1924, les premieres applications pratiques du concept de moteur de fond sont
venues quand les ingénieurs aux Etats-Unis et 1'Union soviétique ont commencé a
concevoir, fabriquer et tester les moteurs a turbine de fond sur le terrain. Les efforts se
sont poursuivis aux Etats-Unis, I'Union soviétique et ailleurs en Europe, a développer un
moteur a turbine industrielle de fond fiable, qui fonctionnerait avec la boue de forage.
Mais, tous les efforts se sont avérés vains.

En 1934, un nouvel effort a été lancé en Union Soviétique pour développer un
moteur a turbine de fond a plusieurs étages, ce nouvel effort de développement a connu
une réussite et a marqué le début de 1'utilisation industrielle du moteur a turbine de fond.
L'Union soviétique a poursuivi le développement du moteur a turbine de fond et utilise la
technologie pour forer la majorité de ses puits de pétrole et de gaz. Au cours des années
50 1'Union soviétique forait pres de 80% de ses puits a 'aide des moteurs a turbine de
fond en utilisant a la surface des pompes a boue de forage ou d'eau douce pour fournir la
puissance hydraulique.

1.2. Principales applications des turboforeuses

Il existe des configurations personnalisées pour chaque application :
- Utilisation pour les Puits verticaux : turboforage de haute performance ;
- Utilisation pour les puits déviés : Turboforage directionnel et horizontal ;

- Utilisation pour les puits de petits diameétres (Through-tubing turbodrilling ).



1.3. Modéeles de turboforeuses

La section motrice de la turbine comporte plusieurs étages de rotors et de stators dont
le nombre varie de 75 jusqu'a 300. Pour une géométrie de base du moteur avec un débit
donné, une augmentation du nombre d'étages du moteur se traduit par une augmentation
de couple et une augmentation de la puissance de la turbine. Cette amélioration du

rendement est toutefois accompagnée d'une augmentation de la pression différentielle a

travers la section motrice[2].

Tableau 1.1 Modeéles de turboforeuses

Modéle de Nombre Vitesse de rotation | Couple (Ftlbs) | Pression | Puissance
Turboforeuse d’étage (Rpm) (PSI) (kW)
T1-MK2 75 1000 745 1000 142
TSH-MK2 100 1000 961 1230 183
T1-MK1 86 1172 670 1100 149
T2-MK1 172 1172 1255 1800 280

1.4. Les caractéristiques de la turboforeuse

e Le couple etlavitesse de rotation sont inversement proportionnels (le RPM augmente

avec la diminution du couple et vice versa).

e Lavitesse de rotation est directement proportionnelle au débit (a couple constant).

e Le couple est une fonction du :

- Débit.

- Lamasse volumique de la boue.
- L'angle de l'aube.
- Le nombre d'étages.

- Le poids sur le trépan.

e La puissance de sortie optimale a lieu lorsque les paliers de butée sont équilibrés.

e Off Bottom « le trépan ne touche pas le fond » la vitesse de rotation est maximale et le
couple égal a zéro.

e On Bottom « le trépan posé sur le fond » et juste au décrochage, la turbine atteint un

couple maximal et la vitesse de rotation est nulle (zéro).

e Une performance optimale est atteinte a la moitié du couple de décrochage et a la

moitié de la vitesse d'emballement, la turbine produit alors une puissance maximale.




1.5. Compositions d’une turboforeuse

Une turboforeuse (figure 1.1) est constituée d'une :

>
°

Section puissance (motrice) composée de plusieurs étages :

Un étage est constitué d’un rotor et stator de profil identique.

Les stators sont stationnaires, fixés au corps de la turbine, et pousse le fluide de forage vers
les rotors.

Les rotors sont fixés a l'arbre de transmission, et comme les rotors sont forcés a tourner,
I'arbre de transmission est aussi forcé a tourner, et entraine la rotation de I'outil.

Section d’appui (« Bearing section »).

Un arbre de transmission pour faire tourner I'outil.

Section puissance
\

Section d'appui ;

Angle d'inclinison est limité
avec les paliers radiaux

Rotors et stators

Etages de turbine:métallique
(vésistant a haute température)
Les paliers axiaux
les paliers en PDC
(resistant a haute température)

Arbre de transmission flixible en titane
La plus haute température
enregistrée lors de
|'utilisation de la turbine:500 °F

Figure 1.1: Vue réelle d'une turboforeuse (outil de forage) avec ses sous-ensembles.



Tube de forage

Section turbine

Premier Etage Aube de Stator

Section d'appui
Deuxiéme Etage Aube de

Tete de forage

Figure 1.2 : schéma descriptif d’'une turboforeuse avec son principe de fonctionnement

1.5.1. Section puissance (motrice)

Une turbine de forage possede une ou plusieurs sections motrices, selon les
exigences de puissance. Toutes les sections sont composées d'un grand nombre d'étages
de turbine, (typiquement 75 a 125 par section).

L'étage de turboforeuse

L'étage de turbine est la machine de base de conversion de I'énergie dans une
Turboforeuse[3] comme on peut voir sur la figure 1.3. IIs sont empilés les unes sur les
autres dans la section motrice. La somme des puissances délivrées par tous les étages qui
composent une turbine est égale a la puissance de la turbine elle-méme. La puissance
fournie par la turbine peut donc étre modifiée en changeant le nombre d'étages
incorporés. Ceci signifie qu’en augmentant le nombre d’étage, la capacité de la turbine
augmente. Cependant, en réalité, ceci augmentera I'énergie hydraulique exigée par la
Turboforeuse pour délivrer une telle puissance.

Figure 1.3: Image réelle d'un étage de turboforeuse

7



Un étage de turbine est composé de :

e Stator:

Il est pressé de maniere tres serrée et collé parfaitement a l'intérieur du corps de
la turbine et ne peut pas tourner par rapport au corps. Ce serrage est tres important. Si un
stator pouvait tourner quand il regoit un courant de fluide, il dissiperait 1'énergie
hydraulique contenu dans celui-ci. Le serrage prévient aussi les fuites de fluide entre le
stator etle corps de la turbine le long de la paroi. Les fuites dissipent I'énergie hydraulique
lorsqu’elles sont possibles.

La fonction du stator (voir figure 1.4) est de collecter le fluide entrant a I'étage, de
diriger ce courant dans le rotor. Pour diriger le fluide dans le rotor, la direction de
I’écoulement est changée d'axial a semi-radial exigé par le rotor pour forcer la rotation.
L'efficacité du stator est déterminée par :

e Le degré auquel le courant axial est redirigé en un courant radial.

e L'ampleur a laquelle les conditions de I'écoulement optimales sont rétablies dans le
courant de décharge du rotor.

e L’'importance des turbulences de sillage auto générées en aval dés 'aube du rotor.

Figure 1.4: Stator d'un étage d’une turboforeuse

¢ Rotor

Il est fixé a I'arbre de rotation de la turbine. Il recoit I'écoulement de fluide en direction
oblique (semi - radial) sortant du stator, ce qui donne un mouvement de rotation a l'arbre
de la turbine. Les rotors (en dehors du rotor du dernier 1'étage) déchargent le fluide
directement a I'entrée du stator de I'étage suivant (figure 1.5).



Figure 1.5 : Rotor d'un étage d'une turboforeuse

¢ Principe de fonctionnent

A premiére vue, les aubes des rotors et stators peuvent paraitre trés semblables. Tous
les deux ont un arrangement d’aubes, disposées radialement autour de I'axe vertical de la
turboforeuse (figure 1.2). Cette similitude suggére un fonctionnement semblable des
deux, mais il n’en est rien en réalité. Le profil de I'aube du stator est con¢u pour réduire
les turbulences de I'écoulement. L'efficacité globale de la turbine s'améliore de maniére
significative avec la réduction des turbulences. Les aubes du stator changent aussi le sens
d'écoulement indépendamment du fait qu’il soit laminaire ou turbulent de sorte a ce que
I’écoulement sortant de chaque aube agisse tangentiellement au diametre du rotor.

Dans le rotor, l'intention est de créer une force de portance, tout comme dans une aile
d'avion cette force résulte des différences de pression entre le dessus et le dessous de
I'aube[4]. Ces pressions poussent du c6té inférieur de 'aube et tirent du c6té supérieur et
causent le mouvement de rotation autour du centre du rotor. Il y a toujours des
turbulences a la sortie d'une aube.

Celles-ci sont appelées les turbulences de sillage. La turbulence de sillage du stator
perturbe I'écoulement d’admission du rotor et celle du rotor perturbe 1'écoulement
d'admission du stator de I'étage suivant. La plus grande partie des recherches actuelles
sur les aubes de turbine sont destinées a minimiser leurs turbulences de sillage.



L'importance de la force agissant sur les rotors est influencée par la forme des
aubes et leur angle d'attaque par rapport a I'écoulement du fluide. L'angle d'attaque
influence également la turbulence de sillage (figure 1.6), des angles d'attaques plus élevés
produisent des effets de turbulences de sillage plus grand.

Les aubes de turbine, comme les ailes d'avion, peuvent décrocher. Le décrochage
est une situation en laquelle des turbulences extrémement élevées sont créées dans les
rotors avec comme conséquence une importante chute de puissance. Le décrochage des
aubes peut étre provoqué par un angle d'attaque excessif ou par un débit de fluide trop
faible pour un profil d’aube particulier.

Ecoulement d'entrée

Angle d'entrée

MR Stat
) ” ) /) p fi)a:eOr
dmm '/ /{ | /1 Rotor
Rotatio:l Q\\Q\&x mobile -II
| \('\ N 1) stator
Z . // / fixe
Angle de L / | |
sortie
Figure 1.6: Les profils d'aube utilisée par la turboforeuse.

Les aubes plus fortement incurvées tolerent des débits inférieurs sans décrochage
mais tendent a créer de plus grandes turbulences de sillages. Au décrochage, la pression
différentielle chute, les turbulences sont maximales et la puissance fournie est
sensiblement réduite[5]. Le profil des aubes choisi doit éviter le décrochage dans les
débits de I'intervalle de fonctionnement normal de la turbine.

10



1.5.2 Section d’appui

Le flux hydraulique a haute pression dont la direction change a deux reprises dans
chaque étage de turbine crée une tres grande poussée qui exige un support. Les stators
ont beaucoup plus de charge de poussée a supporter que les rotors[6], parce qu’une
grande partie de la poussée hydraulique dans un rotor est employée comme énergie
motrice pour provoquer la rotation de I'arbre de la turbine.

Comme les stators sont fixés au corps de la turbine, les forces de poussée sont
completement supportées et ne présentent pas des obstacles. La résultante radiale de la
poussée hydraulique dans les stators est directement transférée au corps de la turbine,
puis aux murs du puits via les stabilisateurs. La résultante axiale elle aussi, passe
directement dans le corps et devient un complément au poids sur I'outil[1].

Bien qu’elles soient moins importantes, les forces de poussée sur les rotors sont
plus difficiles a supporter en raison de la mobilité des rotors[7]. Le manque de support
pour ces charges dans les rotors menera a leur déplacement et provoquera des
défaillances catastrophiques. Les supports des charges de poussée sur les rotors est un
probléme majeur lors de la conception d’une turbine.

1.6. Propriétés de la boue et leurs effets sur les performances des
Turboforeuses

e Masse volumique de la boue et Turboforeuse

Il n'y a pas de limite a la masse volumique de la boue qui peut étre utilisée en
conjonction avec une turboforeuse[8].. Le débit doit étre réduit a mesure que la masse
volumique augmente, pour éviter I'endommagement de la turbine. La puissance fournie
varie en fonction de la masse volumique de la boue[1]. Pour une pression en téte donnée,
la puissance délivrée diminue lorsque la masse volumique augmente, la relation entre les
propriétés de la boue et les performances des turboforeuses seront détaillées au chapitre
5 de ce cette de these.

e Viscosité de la boue et Turboforeuse

Lorsque I'écoulement a travers une turboforeuse est complétement turbulent, on
peut supposer que la chute de pression a travers I'outil serait indépendante de la viscosité
de la boue[8, 9]. En pratique, la viscosité peut affecter de maniere significative la chute de
pression.

Des chutes de pression jusqu'a 15% plus élevées sont mesurées pour les boues a
base d'huile les plus visqueuses que pour les boues a base d'eau les moins visqueuses.
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e Type de boue et Turboforeuse

Tout type de boue peut étre utilisé avec une turboforeuse. Comme certaines boues sont
plus abrasives et / ou plus corrosives que d'autres, des paliers résistants a la corrosion /
abrasion peuvent étre requis pour l'utilisation en conjonction avec certaines boues.

e Produit colmatant et Turboforeuse

Comme avec tous les composants du train de tiges, les turboforeuses sont soumises
a l'abrasion. La teneur en sable dans les fluides de forage doit étre toujours contrdlée
conformément aux pratiques standards de l'industrie.

e Le souffre et son influence sur la turboforeuse

L’endommagement des aubes et les autres composants de la turbine, par le souffre
contenu dans les fluides de forage est moins important que pour la plupart des autres
équipements de fond, et ne devrait présenter aucun probléme de fonctionnement ou de
longévité pour la turbine.

1.7 Poids sur les outils

Lors du forage des formations dures, la vitesse de rotation élevée des
turboforeuses produit des taux de pénétration élevés avec des poids sur l'outil
relativement faibles. Le poids total autorisé sur l'outil est fonction de I'énergie
hydraulique disponible; des niveaux plus élevés de 1'énergie hydraulique permettent
I'augmentation du WOBJ1, 10]. En raison de la réduction du WOB exigé pour la turbine, le
turboforage exige une garniture moins lourde que le forage rotationnel. De nombreux
avantages découlent d'un WOB allégé :

- Réduction des temps de manceuvre,

- Capacité accrue pour la traction,

- Réduction de la détérioration des parois lors du forage,
- Réduction des frottements lors des manceuvres,

- Moins de problémes de calage.
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1.8. Caractéristiques principales de la turboforeuse considérée

1.8.1 Données de conception

Tableau. 1.2. Caractéristiques de conception de la turboforeuse T122

Caractéristiques

Diametre de la turbine 168.28 mm

(A) La longueur totale 11.76 m

(B) Distance entre I'outil et le centre du stabilisateur B | 4.78 m

(C) Distance entre I'outil et le boitier d'orientation 1.74 m

(D) Distance entre I'outil et le centre de stabilisateur D | 0.24 m
Connexion sur 'extrémité supérieure 4-1/2 IF box
Connexion sur 'extrémité inferieure 41/2 API Reg pin
Le poids total 1701 kg
Configuration d’inclinaison 0° al5°

_1:0

Section
puissance

= Section
d'appui

Figure. 1.7: Caractéristiques géométriques de la turboforeuse T122
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1.8.2 Données opératoires de la turboforeuse considéré :
Tableau 1.3 Données opératoire de la turboforeuse T122

Parametre Unité Type de parametre

Nombre d’étage Nb Parametre d'entrée 100
Débit Kg/s Parametre d'entrée 33.97
Masse volumique Kg/m3 Parameétre d'entrée 1196.82
Rendement hydraulique % Valeur calculée 56
Vitesse de rotation RPM Parametre d'entrée 1000
Puissance / étage w Valeur calculée 1364.63
Couple / étage N.m Valeur calculée 13.03
Chute de pression / étage Pa Valeur calculée 84895.51
Chute de pression / étage m Valeur calculée 7.22

1.9 Etude bibliographique (état de I'art)

De nombreuses réalisations ont été faites au cours du siecle de développement de
la technologie des turboforeuses [9, 10]. Avant I'an 2000, la taille des appareils de forage
a turbine conventionnelles était généralement supérieure a 5 pouces. Avec la mise en
ceuvre accrue de la technologie des tubes spiralés[3], l'utilisation de turbines de petit
diametre, les turboforeuses sont devenues un sujet d'intérét croissant apres étre passées
lentement de l'utilisation dans le forage pétrolier a des domaines de forage géothermique
a haute température, entre autres applications.

Toutefois, indépendamment des spécifications de la turbine, la conception des
aubes et la recherche sur le terrain sont devenues les principales aspects de la recherche
sur les turboforeuses de petit diametre[7].

L’utilisation de simulations Numérique afin d’étudier les champs d’écoulement et
les parameétres de performance des Turboforeuse, a été un sujet d’intérét de nombreuses
recherches récentes. Mokaramian et al.[11], [12] ont présenté une méthodologie pour la
conception de turboforeuse multi-étages, avec grille d’aubes asymétrique et configuration
du rotor. Les simulations numériques ont été réalisées avec différents types de fluides, et
différentes vitesses de rotation.
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Il a été constaté que la performance de Turbine de forage dépend fortement de la
vitesse de rotation et des valeurs de débit de masse. Cela a permis de trouver les valeurs
d’exploitation optimales.

Mokaramian et al. [13] ont réalisé une étude sur une turboforeuse de petit
diametre, dédiée au forage a tubes enroulés dans I'environnement de la roche dure. Une
simulation numérique de la dynamique des fluide a été effectuée, pour analyser le débit
et les performances des fluides (puissance et couple).

En outre, une étude de structure de fluide a été entreprise pour mesurer les
contraintes et déformations causées par le flux de fluide autour des aubes de turbines.

Wang et al.[14] ont effectué des recherches pour mettre au point une aube adaptée
qui peut étre utilisée a haute température dans les formations granitiques. L'exigence de
conception de l'aube, pour le forage a haute température dans le granit a été proposée.
Les informations sur le profil de 1'aube, ont par la suite été introduites dans le logiciel de
simulation CFX pour établir un modeéle de calcul de 1'aube a un seul étage. L'optimisation
de la structure des aubes de la turboforeuse de petit diameétre a permis d'établir un
modele de turboforeuse a plusieurs étages avec des performances optimales.

Zhang et al. [15] ont réalisé une étude d’optimisation d’'un ensemble d’aubes de
turbine réaliste, testé a I'aide d’'un banc expérimental. Certaines améliorations des
parametres géométriques de I'aube ont été apportées a I'aide de la méthodologie de la
surface de réponse Box-Behenken. La nouvelle conception optimisée a été utilisée dans
une simulation numérique afin d’obtenir de nouveaux parametres de performance, qui se
sont avérés trés prometteurs parce qu’il y avait une augmentation de I'efficacité de la
turbine de plus de 10%.

Wang Yu [16], a utilisé une optimisation du profil d’aube. Basée sur des coefficients
sans dimension, la nouvelle géométrie de I'aube a été utilisée dans une analyse CFD. Sur
la base de la nouvelle géométrie de I'aube, des étages completes de turbine ont été
fabriquées et le prototype a été testé expérimentalement sur le banc d’essai.

Montero et al. [17] ont évalué numériquement les performances d'une
turboforeuse, utilisée dans un environnement salé. Deux types de fluides de forage
différents ont été utilisés : I'’eau de mer et la saumure. De plus, plusieurs débits ont été
testés afin d’étudier les répercussions des champs de débit et des performances. L'objectif
de leur étude était de trouver les meilleures conditions opérationnelles pour le forage
dans I'environnement de travail.

Wang et al. [18] ont effectué une analyse sur le terrain d’écoulement d’'un modele
Turbodrill spécifique ®127. Les distributions de vitesse et de pression autour des aubes
de turbine ont été simulées. Le travail numérique a contribué a la prédiction de
performance et a trouver la meilleure configuration de performance appropriée pour
satisfaire les exigences des outils de forage.

15



Daabo et al. [19] ont effectué une recherche visant a caractériser les performances
aérodynamiques et structurelles d'une turbine axiale a micro-échelle dans diverses
conditions limites, dans le but de visualiser l'effet de différents facteurs géométriques et
opérationnels sur les valeurs de contrainte, les distributions et les déplacements sur les
aubes du rotor.

Les résultats ont montré que les contraintes maximales de Von Mises et les
contraintes principales maximales sont fortement influencées par les angles de calage du
rotor et du bord de fuite, la vitesse de rotation de la turbine, la pression et la température
d'entrée du fluide moteur.

Hamed et son équipe [20], [21],ont été les premiers a simuler la trajectoire des
particules, a travers les turbomachines a écoulement axial, et a utiliser les facteurs de
rebondissement des particules basés sur |'expérience.

Feng et al.[22], ont congu deux rotors de turbine avec et sans jante extérieure pour
analyser l'influence de la présence des jantes extérieures sur les performances de la
turboforeuse. Leurs résultats ont montré que le couple, la chute de pression et I'efficacité
hydraulique du rotor de turbine avec une jante extérieure étaient supérieurs a ceux du
rotor de turbine sans jante extérieure.

Dans I’ensemble des travaux cités ci-dessus, il a été constaté que les comparaisons
entre le travail expérimental et numérique ne sont pas fournies dans la majorité d'entre
eux. D'autre part, dans les quelques cas ou ces comparaisons ont été données, les résultats
numériques et expérimentaux, n'étaient pas en bonne concordance.

Dans notre étude, un modele numérique turbulent complet est utilisé. Le progiciel
ANSYS CFX CFD sera utilisé pour les simulations numériques. Un champ d'écoulement
détaillé a l'intérieur de 1'étage actuel de la turbine sera étudié. Il servira a trouver une
relation entre les caractéristiques de lI'écoulement et son effet sur la performance de la
machine. Les principaux parametres de performance (puissance et couple) sont calculés
et ils seront comparés aux données expérimentales de la méme configuration
géométrique et les méme conditions de fonctionnement.
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Chapitre 2 : Formulations mathématiques

2.1 Introduction a I'’analyse multi physique

Les problemes multi physiques sont généralement rencontrés lorsque le
comportement d'un systéme est régi par plusieurs phénomeénes physiques. L'interaction
entre ces derniers conduit a un comportement completement différent de celui qui
résulterait s’ils étaient traités indépendamment les uns des autres. Ces derniéres années,
I'étude des systéemes multi physiques est devenue un domaine de recherche qui attire des
chercheurs de différents horizons[23].

Piezoelectricity Fluid-Structure Interaction

£

>

Electromechanical Coupling

Figure 2.1: Exemples d’interaction multi physique

Il existe de multiples définitions de la multi physique. Au sens large, la multi physique
se réfere aux simulations qui impliquent plusieurs modeles physiques ou plusieurs
phénomenes physiques simultanés. L'inclusion de "modeéles physiques multiples" fait de
cette définition un concept tres large et général. On peut aussi définir la multi physique
dans un sens relativement étroit :

e Les phénomeénes physiques couplés dans la simulation informatique et
e L’étude de multiples propriétés physiques en interaction.

Dans une autre définition, un systeme multi physique est constitué de plus d'une
composante régie par son ou ses propres principes d'évolution ou d'équilibre,
généralement des lois de conservation ou des lois de comportement[23]. Cette définition
est tres proche de la précédente, sauf qu'elle ne met pas l'accent sur les propriétés
physiques. D'une maniéere plus stricte, la multi physique peut étre définie comme les
processus comprenant des interactions étroitement couplées entre des phénomenes
physiques continus distincts.
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Dans cette définition, 1'échange bidirectionnel d'informations entre les champs
physiques, qui pourrait impliquer une convergence implicite dans un pas de temps, est la
caractéristique essentielle. Sur la base des définitions ci-dessus, la multi physique est
définie comme les processus ou systémes couplés impliquant plus d'un champ physique
se produisant simultanément, ainsi que les études et les connaissances sur ces processus
et systemes.

2.1.1 Méthodologie de I'approche multi physique

La mise en ceuvre de la multi physique suit généralement la procédure suivante :
identification d'un processus/systeme multi physique, élaboration d'une description
mathématique de ce processus/systeme, discrétisation de ce modéle mathématique en un
systéme algébrique, résolution de ce systeme d'équations algébriques et post-traitement
des données.

Mass Transfer

Fluid
(Navier-Stokes)

Thermal Acoustic Fluid

Structure

Pore-Pressure

Figure 2.2: Les divers types d’interaction entres les phénomenes physiques

L'abstraction d'un probleme multi physique d'un phénomene complexe et sa
description ne sont généralement pas mises en avant, Mais restent indispensable a une
bonne analyse multiphysique [24]. Cela nécessite une identification du systeme a
analyser, sa géométrie ainsi que les matériaux et les mécanismes dominants. Le systeme
identifié sera interprété en utilisant le langage mathématique (fonction, tenseur,
équations différentielles) comme domaine de calcul, conditions aux limites, équations
auxiliaires et équations directrices. La discrétisation, la résolution et le post-traitement
sont effectués a l'aide d'ordinateurs. En réalité, cette procédure ne semble pas tres
différente de celle d’'une simulation numérique standard, basée sur la discrétisation
d'équations aux dérivées partielles.
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2.1.2 Modeéles mathématiques du couplage multi physique

Un modele mathématique est essentiellement un ensemble d'équations qui
peuvent étre classées en trois catégories, selon la nature et le role visé. La premiere
catégorie est celle des équations directrices. Une équation directrice décrit les principaux
mécanismes et processus physiques sans révéler davantage le changement et la non-
linéarité des propriétés du matériau. Par exemple, dans un probléme de transfert de
chaleur, 1'équation directrice pourrait décrire un processus dans lequel I'énergie
thermique (représentée par la température ou l'enthalpie), a un point infinitésimal ou un
volume d'élément représentatif, est modifiée en raison de 1'énergie transférée des points
environnants par conduction, advection, rayonnement et sources de chaleur internes ou
toute combinaison de ces quatre mécanismes de transfert de chaleur comme I'équation
suivante :

0L+ Vo) = ApV) + Q (2.1)
Advection Diffusion Source

Accumulation

2.2 Couplage multi physique

A la frontiére entre les fluides et les solides, les informations pour la solution sont
partagées entre le solveur de fluide et le solveur de structure. L'information échangée
dépend de la méthode de couplage. Pour les calculs de couplage unidirectionnel, seule la
pression du fluide agissant sur la structure est transférée au solveur de structure. Pour
les calculs de couplage bidirectionnel, le déplacement de la structure est également
transféré au solveur de fluide[23].

Dans la figure 2.3, la procédure de solution est illustrée pour le couplage
unidirectionnel. Dans un premier temps, le champ de fluide est résolu jusqu'a ce que les
critéeres de convergence soient atteints. Les forces calculées aux limites de la structure
sont ensuite transférées au coté de la structure. Ensuite, le coté de la structure est calculé
jusqu'a ce que le critere de convergence soit atteint. Ensuite, I'écoulement du fluide pour
|'étape suivante est calculé jusqu'a la convergence. La solution est terminée lorsque le
nombre maximum de pas de temps est atteint.

Next time step

M ———— A ————

[} Solution of structurc?

T

I
Interpolate forces on
structure mesh

1
i
i
i
i
I
i
| Solution of fluid !
i
1 i
]
i
i
i

One-way coupling

Figure 2.3: Algorithme de couplage unidirectionnel

On peut faire quelques commentaires généraux sur les deux méthodes. Parfois, les
avantages d’'une méthode constituent des inconvénients pour l'autre. En général, la
solution du couplage bidirectionnel est plus précise, en particulier pour les grandes
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déviations ou le champ de fluide est fortement influencé par la déformation de la
structure. Les solutions de couplage bidirectionnel solides peuvent étre d'une précision
temporelle du second ordre et sont plus stables.

La méthode de couplage unidirectionnel ne garantit pas la conservation de
I'énergie a l'interface, mais la méthode bidirectionnelle le fait. L'un des avantages de la
simulation de couplage unidirectionnel est un temps de calcul nettement inférieur. Un
deuxiéme avantage est qu'il n'est pas nécessaire de calculer la déformation du maillage
fluide, ce qui permet d'obtenir un maillage de qualité constante[25].

Next time step

Interpolate displacement
on fluid boundary

| | I
I
| i |
| ! I
[ | I
| 3 1 i No I
.rSoluhon of structurc~| | Displacement)!
[ v I 5 : i i .
: 1 | and forces || |Peforming fluid mesh
| [Interpolate forces on| |\ converged /! 1
! structure mesh ' No : Solution of fluid
: N : —— | ’} |
| |
boosusnulesssess 4 Yds b i 0 I e A 3
WV

Time step complete

Strong two-way coupling

Figure 2.4: Algorithme de couplage bidirectionnel

2.3. Choix de I'approche multi physique

Suite a I’étude bibliographique réalisée dans le cadre du présent travail, nous avons
déduit que l'utilisation d’'une approche exclusivement hydrodynamique, en vue d’étudier
les turboforeuses, était tres restrictive comme méthode, car celle-ci ne parvenait pas a
capter I'ensemble des phénomenes physiques régissant le fonctionnement de cet
équipement, notamment :

- Les écoulements (compressible et incompressible).
- Larhéologies des fluides de forage.

- La thermodynamique et transfert de chaleur.

20



- Les interactions multiphasiques (gouttelettes liquides dans un écoulement de gaz).
- Les contraintes et déformations mécaniques.

- Les vibrations mécaniques et modes propres.

- Usure (érosion) et fatigue (par vibration et effet thermiques)

Tous ces phénomeénes interagissent entre eux, avec des couplages tres complexes.
Toutefois, d’apres notre recherche bibliographique, la connaissance des caractéristiques
techniques et opératoires de notre équipement et vu les moyens de calcul qu’on possede,
seuls les phénomeénes physiques ayant un plus grand impact sur le comportement de la
turboforeuse, seront pris en considération dans notre étude, a savoir :

» L’hydrodynamique (écoulement)
» Lamécanique solide (contraintes et déformation)

En revanche, les autres phénomenes ne seront pas pris en compte pour les raisons
suivantes :

- Les effets thermiques sont négligeables car la circulation continue de la boue de
forage, a travers la turboforeuse, permet de maintenir des températures stables. De ce
fait, la résolution des équations d’énergie n’est pas requise et les effets de fatigues
thermiques peuvent donc étre négligés.

- Laboue de forage est un fluide incompressible donc le phénomene de compressibilité
n’est pas présent, une raison de plus pour omettre les effets thermiques.

- Les conditions d’écoulement (turbulences) développées et les effets de cisaillement,
causés par la rotation des aubes de rotor, font que I'’écoulement du fluide est
pratiquement newtonien a viscosité constante. Les phénomeénes rhéologiques
complexes ne surviennent pas, dans ce cas.

- Laboue de forage bien mélangée constitue un fluide homogene incompressible, donc
pas d’écoulement de mélange multi-phase.

Il faut aussi noter que réduire la liste des phénomenes physiques, permet de réduire
la complexité de I'étude et par conséquent alléger la puissance de calcul requise a un
niveau abordable par rapport a nos moyens informatiques disponibles actuellement.

L’approche multi physique choisie est une approche de couplage unidirectionnel, avec
le calcul hydrodynamique comme phénomene principal indépendant et le phénomene de
contraintes mécaniques comme phénomene secondaire. Les conditions aux limites de ce
dernier, dépendent des résultats obtenus a partir de la simulation de I’écoulement (voir
figure 2.5).
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Figure 2.5: Les interactions multi physiques dominante présentes dans la turboforeuse.

A partir des calculs de la physique d’écoulement du fluide, dans la zone contenue
dans un étage de la turboforeuse, on obtient le champ de pression et le champ de vitesse.
Le premier sera utilisé comme condition de chargement sur les aubes qui permet
d’effectuer le calcul des contraintes et de déformation dans le volume solide du stator et
du rotor.

2.4 Généralité sur les turbomachines axiales
2.4.1 Introduction

L’analyse d’une turbomachine requiert la connaissance de la vitesse de
I'écoulement dans le passage inter-aube. Traditionnellement, cette étude
s’effectue a I'aide du diagramme ou triangle de vitesses qui donne une représentation
graphique compacte du champ d’écoulement étroitement lié a la géométrie des aubes. On
regarde spécifiquement les détails du mécanisme de transfert d’énergie de ces deux types
de turbomachines pour le cas axial. On rappelle que pour les turbomachines axiales,
I'écoulement est principalement parallele a 'axe de la machine, c’est-a-dire qu'’il ne
posséde que trés peu de vitesse radiale. Par contre, la vitesse tangentielle (de rotation
autour de I'axe) peut étre appréciable[26].

Dans une turbomachine, I'élément qui échange de I'énergie avec le fluide est le
rotor. Dongc, le parameétre important pour I'analyse est la variation de la vitesse dans les
différents systemes de référence.

Les vecteurs de vitesse a considérer sont la vitesse périphérique U au rayon r
par rapport au centre de rotation, la vitesse absolue C du fluide mesurée dans
le systeme fixe ou global et la vitesse relative W dans un systeme solidaire
avec I'aubage en mouvement. Ces trois vitesses son reliées par I'équation :

—_—

C=U+W (2.2)

Dans ce contexte, on appelle Cu la composante tangentielle de la vitesse
absolue projetée dans la direction de U, Cx la composante dans la direction
axiale et Cm la composante méridionale de la vitesse C selon la direction
normale a U.
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Figure 2.6: Représentation de vitesses dans une roue de turbine.

2.4.2. Equation d’Euler

L’Equation d’Euler peut étre déduite aisément du principe de conservation de la
quantité de mouvement. En particulier, on considere un écoulement unidimensionnel en
régime stationnaire dans le rotor d’'une turbomachine ayant des conditions uniformes a
I'entrée et a la sortie notées par les indices 1 et 2, respectivement. On applique alors,
I’équation de conservation a un filet de fluide entre ses deux points illustrés a la figure et
celle-ci devient:

7=T2X‘l_52'm2—r1><77>1'm1 (23)

Direction de
lécoulemeant

Figure 2.7: Ecoulement de fluide a travers une roue de turbomachine
Avec
ri, rz: rayon a I'entrée et a la sortie de la turbine
vi, vz :vitesse du fluide a I'entrée et a la sortie de la turbine
m4, m,: débit du fluide a I'entrée et a la sortie de la turbine

D’autre part, pour un écoulement unidimensionnel en régime permanent, le couple
géneére par la turbomachine devient :

T) = m(rz X 1_7)2 —7Tqe X 61) (2.4)
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En utlisant la formule , le module du couple est égal a:

T = m(r,Cpy — 11Cry) (2.5)

Pour un rotor ayant une vitesse de rotation w ou on a employé la relation : U; = rjw;, le
module de puissance P est donné par la formule :

P=Tw = m(Uzczu — U1C1u) (26)
2.4.3 Conception préliminaire de turboforeuse

Lors de la conception d'une turbine hydraulique a plusieurs étages, on suppose que
tous les étages sont identiques et que le débit, la chute de pression, la vitesse de rotation,
le couple généré et la puissance transmise a I'arbre sont les mémes pour chacun des
étages.

La conception de base d'un étage de turboforeuse est présentée sur la figure 2.8.
Dans le stator et le rotor, le fluide de forage s’écoule entre deux couches cylindriques
coaxiales de diameétre D2 et Ds. L’approche la plus simple pour I'analyse des turbines est
de supposer les conditions d’écoulement définies pour un rayon moyen|[27].

D1

D2
D3

D4

MANN

\\\i
m

o
5]

D6

Figure 2.8: Schéma de la géométrie de 1'étage d'une turboforeuse

La méthode bien connue de construction de triangles de vitesses est utilisée pour
la conception de la structure des aubes. Cette méthode est utile pour visualiser les
changements de direction et le module de la vitesse d’écoulement du fluide en raison de
son interaction avec le systeme d'aube.

Le fluide entre dans le stator a une vitesse absolue C1 et a un angle de vitesse
absolue al et accélére a une vitesse absolue C2 a l'angle de vitesse absolue az. Tous les
angles sont mesurés a partir de la direction axiale (0x).
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D'apres le diagramme de vitesse[28] (figure 2.9), la vitesse relative d'entrée du
rotor Wz, a un angle de vitesse 32, est obtenu en soustrayant, vectoriellement, la vitesse
de I'aube U, de la vitesse absolue Co.

La Vitesse I'écoulement relatif a l'intérieur du rotor s'accéléere pour atteindre la
vitesse relative W3 a un angle 33 a la sortie du rotor. Dans notre étude, I'analyse du champ
d'écoulement au niveau des aubes en rotation d'une turboforeuse est effectuée dans un
cadre de référence qui est stationnaire, par rapport aux aubes du rotor. Dans ce repeére,
I'écoulement apparait comme régulier, alors que dans le référentiel absolu, il serait
instable[27]. Cela rend les calculs beaucoup plus simples et c'est pourquoi les vitesses
relatives et les quantités d'écoulement relatives sont utilisées dans cette étude.

x4

;ﬁ/
&\B &\

2

Rotorrow b U

|

(44

Figure 2.9: Triangle de vitesses d’'une turbine axiale

Trois parametres clé adimensionnels sont liés a la forme des triangles de vitesses
des turbines et sont utilisés dans la réalisation de la conception préliminaire d'un étage
de turbine. IIs sont décrits dans les sections suivantes.

o Coefficient de débit

Le coefficient de débit est défini comme le rapport entre la vitesse d'écoulement
méridional et la vitesse de 1'aube[29],

¢ =— (2.7)

25



En général, I'écoulement dans une turbomachine a des composantes de vitesse le
long des trois axes cylindriques. Cependant, pour une turboforeuse en tant que
turbomachine axiale, pour simplifier l'analyse : on suppose généralement que
'écoulement ne varie pas dans la direction tangentielle. Dans ce cas, L'écoulement se
déplace a travers la machine sur des surfaces de flux axialement symétriques.

Dans les turbomachines a écoulement purement axial, comme les turboforeuses, le
rayon du passage de l'écoulement est constant et par conséquent, la vitesse radiale de
I'écoulement sera nulle et donc Cm=Cx. Par conséquent, le coefficient débit pour la
turboforeuse est défini comme :

c

¢= o (2.8)

La valeur de ¢ pour un étage détermine les angles d'écoulement relatifs. Un étage avec
une faible valeur de ¢ indique un angle d'écoulement élevé, des aubes décalées et des
angles d'écoulement relatifs proches de 1'axe tangentiel, alors que des valeurs élevées
impliquent un faible décalage et des angles d'écoulement plus proches de l'axe de
rotation[28].

e Coefficient de charge

La charge de I'étage est définie comme le rapport entre le changement d'enthalpie de
stagnation a travers un étage de turbine et le carré de la vitesse de I'aube. Dans une
turboforeuse, on suppose qu'il s'agit d'une turbine axiale adiabatique, le changement
d'enthalpie de stagnation est égal au travail spécifique AW et parce que c'est une turbine
purement axiale avec rayon constant, nous pouvons utiliser 1'équation de travail d'Euler
(AW=UxAce) pour écrire Aho=UxAce. Par conséquent, la charge de 1'étage pour la
turboforeuse peut s'écrire comme suit

_ A%

: (2.9)

Ou Ace représente le changement de la composante tangentielle de la vitesse absolue
a travers le rotor. Ainsi, une valeur élevée dans le chargement par étage signifie des
triangles de vitesse tres "obliques" qui entrainent une grande rotation de I’écoulement.
Comme la charge par étage est une mesure non dimensionnelle de |'extraction du travail
par étage, une charge par étage élevée est souhaitable, car elle signifie moins d'étapes
nécessaires pour produire un travail requis.

e Degré de Réaction

La réaction en étage (degré de réaction) est définie comme le rapport entre la chute
d'enthalpie statique dans le rotor et la chute d'enthalpie statique a travers 1'étage d’'une
turbine[27]. En prenant I'écoulement a travers une turboforeuse comme isentropique,
I'équation de la deuxieme loi de la thermodynamique Tds=dh-dp/p peut étre approchée
par dh=dp/p et en ignorant la compressibilité des effets, la réaction peut donc étre
obtenue comme [30]:

R=P2"Ps (2.10)
P.— Ps

La réaction implique donc la baisse de pression dans le rotor par rapport a celle de
'étage. Elle décrit 'asymétrie des triangles de vitesses et est donc un constat des
géométries des aubes [28].

26



Par exemple, une turboforeuse a réaction a 50 % implique des triangles de vitesse
symétriques, ce qui conduit a une forme des aubes du stator et du rotor identique.
Généralement, dans la conception des turboforeuses, on préféere un degré de réaction
proche de 50%, c'est-a-dire que les aubes du stator et du rotor sont symétriques, (le
brevet Natanael [31]).

2.4.4 Conception préliminaire d’'un étage de Turboforeuse

A partir des spécifications de la turboforeuse, la conception aura habituellement
un débit massique déterminé de 1'écoulement du fluide de forage et une puissance de
sortie requise[13]. Par conséquent, le travail spécifique par étage peut étre déterminé a
partir de la charge de 1'étage et la vitesse de I'aube et par conséquent, le nombre d'étages
requis peut étre obtenu comme suit :

AW

stage = W (2'11)

Une inégalité est utilisée dans cette équation, car le nombre d'étages doit étre une

valeur entiéere. L'équation ici montre comment une charge importante peut réduire le

nombre d'étages requis dans une turboforeuse a plusieurs étages. En outre, il montre

qu'une vitesse d'aube élevée U est souhaitable car elle permet de réduire le nombre
d'étages requis.

Pour les turboforeuses, plusieurs relations utiles peuvent étre établies en reliant
les formes des triangles de vitesse a trois parametres de conception sans dimension (¢,
P, et R). Ces relations sont importantes pour la conception. En commengant par la
définition de la réaction de 1'étage, et en acceptant qu'aucun travail ne soit effectué par le
stator, I'enthalpie de stagnation reste constante a travers elle et apres des substitutions
appropriées, enfin les relations entre 1'écoulement, les coefficients et les angles sont
obtenus comme suit :

R= g(tan S, —tan f3,) =1—§(tan a, —tana,) (2.12)

Il est également possible d'obtenir :
v =21-R+gtan,) (2.13)

Deux angles importants dans la géométrie d'une aube de rotor sont (32 et (33. Ces
deux angles sont des facteurs importants, car ils déterminent le changement de direction
du passage du fluide de forage a travers l'aube du rotor. Pour déterminer (32 et $3 a partir
de I'équation (2.12), nous pouvons écrire :

c

R= 2& (tan B, —tan f3,) (2.14)
Avec,

B = tan’l(zg—R +tan g,) (2.15)

X

Ala lumiére des relations précédentes, la puissance de sortie de chaque étage est
obtenue comme suit :

P =mAW =mUc, (tan g, +tan 3,) (2.16)
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Le couple de sortie de chaque étage est donc égal a :
T= L mr,.c,(tan 5, + tan 5,) (2.17)
w

On peut inverser les équations, pour obtenir 2 et {33.

Le fluide sortant de lI'aube du stator doit sortir avec un angle proche de 1l'angle
d'entrée (32 de 'aube du rotor. Ce qui aide a éviter un changement brusque de direction
du fluide, qui peut entrainer une séparation du fluide sur I'aube du rotor. La séparation
des fluides entraine des pertes d'énergie qui augmentent la charge sur les pompes, ce qui
affaibli la force de rotation pour faire tourner le rotor.

Une fois le profil de base de I'aube du rotor déterminé, I'angle de sortie du stator a2 peut
étre calculé. Il peut étre choisi pour étre sensiblement similaire a 'angle d'entrée du rotor

L’angle de tourbillon est calculé par la formule :

c tan g, +U

a, =tan™*( ) (2.18)

X

Le profil des aubes du stator et du rotor étant défini, un nombre optimal d'aubes
par stator et par rotor ainsi que les longueurs de corde des aubes peuvent également étre
estimées lors de la conception préliminaire. Le rapport d'aspect d’'une rangée d'aubes est
la hauteur ou lI'envergure des aubes, divisée par la corde axiale.

2.4.5 L’équation de couple en fonction de la vitesse de rotation N
A partir de I’équation
T = mr, C, (tana, +tane,) (2.19)

Et en utilisant la formule : tana, =tang, Y , on obtient
c

X

T = mr,C,(tane, +tan,83—£)
c

X

Avec:U=rm.o; et m:(i).N

Alors la formule finale du couple en fonction de la vitesse de rotation n devient :

T = mr,C, (tana, + tanfy) — (%)mr,an (2.20)

Qui est une fonction linéaire décroissante

2.4.6 L’équation de la puissance en fonction de la vitesse de rotation N

A partir de la relation P = T. w, on obtient la formule finale de la puissance en
fonction de la vitesse de rotation N devient :

2
P= (%) mr,, C,.(tana, + tanfsz).N- (%) mrZ,N? (2.21)
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2.5 Modélisation de I’écoulement dans une turbine axiale
2.5.1 Introduction

Du fait de la complexité de 1'écoulement interne a travers la turbine axiale,
I'application des outils de la dynamique des fluides numérique (CFD) est nécessaire pour
modéliser ces phénomenes [32]. La CFD est devenue un outil efficace pour la conception
et 'optimisation des turbomachines modernes[33], avec des améliorations considérables
de performance et la réduction du temps de conception[34].

Aujourd'hui, avec l'augmentation de la puissance de calcul, la modélisation
numeérique joue un role majeur dans lI'aérodynamique des turbines et une conception avec
des niveaux de précision élevés. En utilisant la CFD, la turbine peut étre modélisée avec
un seul ou plusieurs étages, pour un débit constant ou transitoire[35]. L'importance de
cette méthode, est que le concepteur peut comprendre 1'écoulement complexe a travers
le passage de la turbine et la conception peut étre améliorée en étudiant l'influence de la
variation géométrique sur les performances globales de la turbine.

2.5.2 Les équations gouvernantes

L'écoulement de la boue a base d'eau a travers les étages de la turboforeuse est
supposé étre isotherme et a cause de l'alimentation continue de la turbine par cet
écoulement qui permet de conserver une température relativement constante a
l'intérieur de la turboforeuse. Dans ce cas, I'effet de transfert de chaleur est négligeable et
I'équation énergétique n'est pas prise en compte dans I'étude numérique actuelle. Donc
les équations qui gouvernent I'écoulement dans notre machine sont les suivantes :

1- Equation de conservation de la masse, qui indique que la masse d'un systéme fermé restera
constante dans le temps ; dans le cas d’un fluide, elle devient :

o, 9 _
at+axj (PJ,)=0 (2.22)

Ou p est la masse volumique du fluide et U le vecteur vitesse. Pour un fluide
incompressible, I'équation, se simplifie :

ouU.
1 =0 (2.23)
OX:

]

2- Conservation de l'impulsion (deuxieme loi de Newton), qui stipule que le taux de
changement de la dynamique d'un systeme est égal a la somme des forces qui
s'exercent sur lui, pour un milieu fluide on a I’équation suivante :

du, 0z

P = axj +F (2.24)
De nombreux fluides exposent une relation linéaire entre les composantes de la
contrainte et les gradients de vitesse. Ces fluides sont dits fluides newtoniens. De plus, si
le fluide est isotrope (propriétés indépendantes de la direction), les composantes de la
contrainte et de la vitesse peuvent étre liées en utilisant seulement deux propriétés du
fluide, la viscosité (dynamique) p et le second coefficient de compressibilité A. Les
relations de gradient contrainte-vitesse, aussi appelées relations constitutives, sont

donnés dans I'équation :
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ou. dU. oU.
7, =—pJ; +,u(aT"+a—X")+/16- ! (2.25)

ii AL
i oX;
p est la pression statique et §;jj l1a fonction delta de Kronecker

En substituant 1'équation (2.25) dans (2.24), on obtient les équations de Navier-
Stokes pour les écoulements visqueux incompressibles :

oU. 0 . oU. oU.

—+p—UU)=—-+— Lyr—D)+ 16, —1+F 2.26

P paxj(. ) " j[ﬂ( | 6xi) ”8xi] : (2.26)

3- La conservation de 1'énergie (premiere loi de la thermodynamique), qui stipule que
I'énergie totale d'un systeme isolé reste constante. L'équation de la conservation de
I'énergie ne doit étre résolues que pour les écoulements impliquant un transfert de
chaleur ou une compressibilité, ce qui n'est pas le cas pour la présente étude.

2.5.3 Approche du référentiel mobile

Puisque la turboforeuse consiste en une succession de stator fixe, de rotors
mobiles, les équations précédentes (2.23-2.26) ne sont plus valables que dans les parties
fixes de la turbine. Donc, il nous faut une approche qui prend en considération le
mouvement relatif du rotor par rapport au fluide et I'une des approches les plus utilisées
est I'approche a référentiel mobile.

L’approche de référentiel mobile équivalente a 1'exécution d'une simulation de
rotation et a I'observation des résultats a l'instant équivalent a la position du rotor dans
la MRF. La MRF suppose une faible interaction entre le volume de la MRF et les volumes
stationnaires environnants. Donc L'équation de continuité et les équations de quantité de
mouvement du fluide dans le repéere mobile (rotor) deviennent[36]:

W,
L=0 (2.27)
OX;
oW, & P 0. AW, oW, oW,
—+p—WW,)=——+—[u(—+—=2L)+ A5, — ]+ F 2.28
Pt P = o o G T )T A T (2.28)

i ] J

Ou Wi est la composante du vecteur vitesse relative W (W1 ; W2 ; W3) : f'i la
composante de vecteur de force F'.

Les deux vecteurs vitesse (absolue et relative) U ; W sont reliés par:
U=W +@&xF (2.29)
Le vecteur force F' s'écrit comme :
F'=2&xW —@x (@xF)+ (2.30)

Ici, @ est la vitesse angulaire du rotor et r est le vecteur de position dans le
référentiel en rotation. Seule la gravité a été prise en compte dans le vecteur f.
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Figure 2.10: Force de Coriolis et forces centripetes créées par le référentiel rotatif

La figure 2.10 montre les directions de la vitesse et de I'accélération, et la relation
entre la vitesse absolue, la vitesse relative et la rotation.

2.6 Modélisation de la Turbulence
2.6.1 Introduction

La majorité des écoulements de fluide rencontrés en pratique deviennent instables
a partir d’'une certaine valeur du nombre de Reynolds :

UD

v
Ou «U» est la vitesse du fluide, « D» est une distance caractéristique de
I’écoulement et « v » la viscosité cinématique.

Pour un nombre de Reynolds faible, 'écoulement est considéré laminaire, tandis
que pour des valeurs élevées du nombre Reynolds, les écoulements deviennent
turbulents. Un état chaotique se développe ou la vitesse et la pression sont en constante
fluctuation dans le domaine de I'’écoulement[37].

En régime d’écoulement laminaire, les écoulements sont complétement
décrits par les équations (2.23) a (2.26). Dans certains cas de configurations géométriques
simples, des solutions analytiques exactes peuvent étre obtenues pour ces équations.
Cependant, dans des cas plus complexes, ces écoulements sont traités par des méthodes
numériques comme celle des volumes finis. Comme les écoulements rencontrés en
pratique sont souvent de nature turbulente, il est donc indispensable de disposer de
méthodes et modeles permettant de tenir compte des effets de la turbulence.

2.6.2. L’approche de Reynolds pour I'écriture des équations de Navier-Stokes

Dans un écoulement, le nombre de Reynolds donne un bon apercu de la
compétition entre les forces d’inerties et les forces visqueuses. Il a été observé
expérimentalement que pour des conditions aux limites stationnaires, I'écoulement est
stationnaire au-dessous d’'un nombre de Reynolds appelé Nombre de Reynolds critique
Rec. Pour des nombres de Reynolds supérieurs a Recr, une série de phénomeénes
apparaissent et changent radicalement les caractéristiques du fluide.

31



Le mouvement des particules de fluides devient instationnaire méme lorsque les
conditions aux limites sont stationnaires[21, 37].

Les caractéristiques d’écoulement du fluide varient alors d’'une maniere aléatoire
et le régime d’écoulement est appelé régime turbulent. La méthode la plus utilisé pour ce
type d’écoulement, est de décomposer chaque propriété variable d’écoulement s en une
valeur moyenne ¥ et une valeur fluctuante |’ de telle sorte que :

Y () =¥+ y'(t)
On remplace chaque variable de I'écoulement (u, v,w,p), par la somme de sa
moyenne et des composantes fluctuantes dans les équations de Navier-Stockes, pour
obtenir les équations de Reynolds suivantes :
U,

2= (2.31)

OX, "X

]

ou
U, S0 pf :@+a%(_p5”+fu (2.32)
i i

Tij est le tenseur de contraintes de Reynolds défini comme suit :

— (Y4 %Y _
Tij = “(ax,- + Oxi> pu U (2.33)

Pour un fluide newtonien incompressible comme la boue utilisée dans la
turboforeuse considérée, les équations du Reynolds stationnaire deviennent :

oy, op . o ou, U,
U —L+pf =——+—(-pd: + u(—+—L)—pu' u" 2.34

fi est un vecteur représentant les forces de volume, et S est le tenseur de taux de

déformations moyen.

5y =2 (2%, 9Y 2.35
”_2 axj axi (. )

Les équations Reynolds contiennent six termes qui sont de nouvelles inconnues en
plus de I'énergie cinétique turbulente, donc il est nécessaire de faire des hypotheses ou
trouver un moyen raisonnable pour modéliser ces variables. L’approche la plus utilisé a
été pour plusieurs années d’établir une analogie entre les contraintes visqueuses 7t et les
contraintes turbulentes puju; .

Boussinesq a proposé une hypothese qui donne une relation linéaire entre le
tenseur des contraintes turbulentes et le tenseur de déformation, d’'une facon analogue
aux contraintes visqueuses d'un fluide Newtonien en introduisant une nouvelle variable
qui est la viscosité turbulente pi

o, ou.. 2 oU
= py(— L Ty s Tk 2.36
T'J ﬂ( aXi an) 3/1 ij axk ( )
— ou, ou. .. 2 ou, 2
—pul; = pu (—+—1) - = .0, —~ - = ps.k 2.37
PU; = (= =) = 14y ox 37 (2.37)

L ]
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Dans cette expression des contraintes turbulentes, tous les termes sont connus
sauf la viscosité turbulente p¢ et 'énergie cinétique turbulente k. Ces deux quantités sont
donc sujettes a une modélisation[36].

2.6.3 Modeles de turbulence

Sur la base de I'hypothése de la viscosité turbulente, un certain nombre de modeles
sont utilisés pour estimer les contraintes de Reynolds. Certains d'entre eux sont examinés
ici:

- Les modeles a zéro équation sont trés robustes, car ils sont calculés algébriquement a

partir des variables d'écoulement, et ne nécessitent pas de résoudre des équations
différentielles. Cependant, ces modeles ne sont pas tres preécis[38].

- Les modeles a une équation sont ceux dans lesquels les équations de transport sont
résolues pour une seule quantité, I'énergie cinétique turbulente k. IIs sont plus précis que
les modeles a zéro équation. Mais, ils ont l'inconvénient d'étre incomplets car ils
nécessitent une échelle de longueur, une quantité dépendant de 1'écoulement, qui doit
étre précisée.

2.6.4 Les modeles de turbulence a deux équations

Ce type de modele a été largement utilisé pour simuler le champ d'écoulement
dans les applications d'ingénierie. Comme leur nom l'indique, ces modéles ont deux
équations de transport indépendantes, I'une pour I'énergie cinétique turbulente, et 1'autre
pour la dissipation turbulente ou le taux de dissipation spécifique. Deux modeles
d'équations sont complets, ce qui signifie qu'aucune équation supplémentaire n'est
nécessaire pour modéliser la turbulence, et qu'ils dépendent tous deux de 1'hypothese de
Boussinesq [39]. Les détails des modeles de turbulence qui sont appliqués dans cette
étude sont brievement expliqués ci-dessous.

e Modele standard de turbulence k-£

Les équations de transport des modeles k-¢ sont basées sur la cinétique de I'énergie de
turbulence k, et le taux de dissipation, €. Le plus simple, le modele standard k-¢, proposé
par [40], est basé sur I'hypothese que 1'écoulement est entierement turbulent. Ce modele
donne de meilleurs résultats pour des écoulements totalement turbulents. Les équations
de transport pour le modele standard k-¢ sont les suivantes :

9 —— ou
o, Phwi) = [ — puiuy oL — pe + 5 (2.38)

a /
% (pewy) = [( ] Cie kp u 6_] - ngp + Se (2.39)
La viscosité turbulente y; est calculée en utilisant k et € comme suit :

he=pC, (2.40)

Les coefficients du modele, qui sont déterminés empiriquement, sont donnés comme dans
la référence [41]:

Cie=1.44, C2:=1.92,C,=0.09,0k=1.0,0:=1.3
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e Modele de turbulence RNG k-&

Un modele de turbulence plus développé, le RNG k-g, qui est basé sur la
normalisation La théorie des groupes[42], a des termes de correction pour l'écoulement
tourbillonnaire, le faible Nombre de Reynolds, et écoulement avec des gradients de vitesse
élevés. Les équations de transport du modele RNG k-€ sont tres similaires a celles du
modele standard k-e:

—__ou
—(pku ) = [‘3(1<Heffa ] PUU) —— — pE + S (2.41)
S
E (ps l) [ Ok Heff Ix ] Cl:-: kpulu] — - CZ:-:p + S (2'42)
Oou
Cﬂns(l_ 77 ) k

C. =C, +—— /" p=g®. ; —4.38 5=0.012.

2¢ 2¢ 1+,B773 c 0

Les coefficients du modeéle, qui sont dérivés analytiquement, sont donnés comme suit :

Cls = 142, CZS =1.68.
e Modéle de turbulence k-

Déja en 1942, Kolmogorov avait suggéré le taux de dissipation spécifique oméga avec
dimension s’ comme alternative a I'epsilon. En 1988, Wilcox[43] a présenté son modele
k-w basé sur I'équation de transport originale de Kolmogorov. La propriété remarquable
de ce modele est que la demande de fonctions d'amortissement dans les régions proches
des murs est rendue superflue. Les équations de transport sont :

a ij 0U; a ok «
a_xi (pkul) = %E + a_x] [(V + levt) a_x]] — ,8 wk (243)
i 6UL a a
o (Pw D)= %Tp] ox; + ox; [(V + 0w1Vt) a_:] — p1w? (2.44)

La viscosité turbulente est définie comme suit

k

V=< (2.45)

Et les constantes du modele sont
ox; = 0.5;0,, = 0.5; g; = 0.075; B* = 0.09
P1 K?
k=041, 7y == —0p1—
B JB
e Modeéle BSL

Le modele k-w de Wilcox présente l'inconvénient d'étre tres sensible aux Omega
dans I’écoulement libre[44]. Pour la méme raison, Menter [45]a proposé le modele de
base k-w (BSL), qui combine le modele k-w de Wilcox dans la couche limite, et le k-¢
standard dans la région extérieure du fluide. Les équations de transport pour le modele
de base de Menter sont les suivantes :
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[é] a ok %
6_xi (pkul) = P) axj + a—x] [(V + levt) a—x]] - ﬁ wk (2.46)

__ Y Tjou; 2

a w 2(1-F;)0y,, 0k Odw

w ax] 6xj

(2.47)

Les équations de transport sont obtenues en transformant le modele k-¢ en un
modele k-w et en utilisant la fonction de mélange Fi. La fonction de mélange est congue

pour étre égal a 1 pres des parois et 0 loin des surfaces. Nous utilisons la relation suivante
pour la viscosité turbulente :

k
v =— (2.48)

Les constantes internes sont
ox1 = 0.5;0,, = 0.5; B; = 0.075; B* = 0.09

2
K
k= 0.41; y; :&—Gm—

RN

Qui sont similaires a celles du modeéle k-w de Wilcox. Les constantes externes sont :

Oy = 1;0,, = 0.856; B, = 0.0828; B* = 0.09

2
K
Kk = 0.41; y, =&—

» ~ Ow2 =
B B
Correspondent au modele standard k-¢, les constantes pour le modele interne ¢1,

et le modele extérieur ¢z, sont mélangés pour donner a l'aide de la fonction de mélange
F1. On obtient

¢ =Fid1 + (1-F1) ¢2 (2.49)

2.6.5 Traitement de la zone proche de la paroi

La précision de la prédiction de la contrainte de cisaillement et de 1'écoulement
dépend en grande partie du traitement de la zone proche de la paroi, qui influence le
développement des couches limites[46]. Cela signifie qu'il devrait y avoir suffisamment
de nceud de maillage dans la couche limite, pour résoudre complétement 1'écoulement.
Ainsi, la sous-couche visqueuse est simulé en utilisant des fonctions de paroi pour

déterminer les conditions aux limites des équations d'écoulement moyen et de transport
de turbulence[47] .
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Figure 2.11: Traitements en zone proche de la paroi a ANSYS FLUENT

La plupart des codes commerciaux résolvent les équations de transport au centre
de chaque cellule. Par conséquent, les valeurs ou les conditions au centre de la premiere
cellule doivent étre déterminées pour résoudre les équations de 1'écoulement moyen et

de la turbulence.

2.7 Calcul de Structure
2.7.1 Présentation

Outre la conception et les performances aérodynamiques, il faut également tenir
compte pour l'intégrité structurelle et la conception mécanique des composants de la
turbine (voir figure 2.14). Les limitations des matériaux et de la fabrication auront un effet

direct sur la géométrie de la turbine et ses conditions de fonctionnement[49].

Figure 2.14: Distribution de contraintes sur les aubes d'une turbine axiale
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Il convient de distinguer les conditions stables et les conditions instables des états
de contraintes, les Contraintes instables, résultent de l'interaction de composants rotatifs
et stationnaires, ainsi que toute forme de déséquilibre ou de vibration naturelle, qui
peuvent provoquer une rupture par fatigue due a une fissure d'initiation et de croissance.

2.7.2 Estimation des contraintes

De nombreux manuels présentent des lignes directrices pour l'estimation des
contraintes exercées sur les disques de turbine et les aubes. L'une des méthodes les plus
pratiques pour la conception préliminaire consiste a exprimer la contrainte des aubes de
turbine en fonction de la surface annulaire et la vitesse de rotation.

Des limites sont ensuite imposées pour diverses applications de conception. On
trouvera une explication de cette méthode dans les travaux [6, 50], Bien que cette limite
dépende clairement du choix du matériau, de la géométrie de 1'aube et de la température
du métal, elle aidera néanmoins le concepteur a déterminer la faisabilité de la conception
aérodynamique lors de la phase de conception préliminaire

2.7.3 Equations de la Mécanique des structures

Afin de déterminer la distribution des déplacements statiques ou dynamiques dans
une structure évoluant sous un ensemble de charges de force externe et de température
prescrites, les équations de base de la théorie de I'élasticité doivent étre formulées et
résolues. Pour une structure générale tridimensionnelle.

Dans cette section, toutes les équations de base de 1'élasticité sont résumées, et le
principe du travail virtuel, sur lequel la méthode des éléments finie est basée, est présenté
pour fournir des solutions numeériques a ces équations [51] :

1 0u; Ou;

L. = — —_— 2-
% 2(8xj T ) (2:50)

Ensuite, bien que la détermination de la contrainte thermique joue un réle
important dans la conception des structures fonctionnant a haute température, les
équations de contrainte-déformation n'incluent pas l'effet de la température dans cette
étude, car il est négligeable et a été réduite a l'effet de la répartition de la pression imposée
par le fluide.

La contrainte normale et la déformation normale sont en général linéairement
proportionnelles les uns aux autres et la constante de proportionnalité est appelée Le
module de Young « E ». Dans le cas d'une contrainte uni-axiale, les déformations latérales
sont également liées par le rapport de Poisson « v ». Si le matériau est isotrope, c'est-a-
dire si ses propriétés mécaniques sont non dépendantes de la direction, tous les modules
de Young et les rapports de Poisson sont identiques.

De plus, dans les relations linéaires contrainte-déformation, toutes les composantes de la
contrainte sont données par superposition linéaire[52]. Ce qui donne la relation de
comportement suivantes :

E

Ojj =m[(1_2‘/)5ij +Ov(en + &y + )] (2.51)
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Enfin, les équations de mouvement reliant les composantes de la contrainte sont
dérivées en considérant I'équilibre des forces internes et externes agissant sur une petite
particule en mouvement avec un volume unitaire.

2.7.4 Equation de Lamé-Navier

Afin de trouver directement un champ de déplacement tel que le champ de
contrainte associé sera en équilibre, on peut combiner toutes les équations en
volume du probléme en une seule de la maniére suivante.

L’équation d’équilibre s’écrit[53] :
Veo+ f, = py (2.52)
En écriture indicielle, I'équation d’équilibre peut donc se réécrire :

Cijit f =2ﬂ'gij,j +/1(‘C"kk5ij),j +f; (2.53)

2.8 Interaction fluide structure

L'interaction fluide-structure (en anglais, FSI) concerne I'étude du comportement
d'un solide immergé dans un fluide, dont la réponse peut étre fortement affectée de par
I'action du fluide. L'étude de ce type d'interaction est motivée par le fait que les
phénomenes résultants sont parfois catastrophiques pour les structures mécaniques ou
constituent dans la majorité des cas un facteur dimensionnant important.

L'interaction fluide-structure, fait partie d'une analyse de champs couplés ou
divers champs physiques indépendants se combinent et interagissent ensemble pour
résoudre un probleme d'ingénierie global, le résultat d'un champ dépendant de I'autre. Le
couplage peut étre a sens unique ou a double sens. Dans le couplage unidirectionnel, I'effet
d'un champ est imposé a I'autre mais pas l'inverse[54].

Figure 2.17: Interaction entre écoulement et une plaque en mouvement
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Un couplage bidirectionnel est nécessaire lorsque le couplage entre deux champs
quelconques acquiert une réponse significative I'un de I'autre[55]. Le couplage peut étre
traité par l'une des deux méthodes - directe ou itérative. Dans la méthode directe, un seul
ensemble d'équation monolithique est assemblé, ce qui entraine une augmentation des
degrés de liberté des équations a résoudre. Ces méthodes nécessitent une capacité de
calcul tres élevée et ne sont donc utilisées que pour résoudre des structures simples.
D'autre part, I'approche itérative ou de transfert de charge assemble les équations pour
chaque champ et des interfaces de champ sont utilisées pour transférer les données.

39



Chapitre 3 : Méthodologie de Simulation

3.1 Introduction

Dans ce travail, la modélisation numérique de I'écoulement dans un étage de la
turboforeuse est conduite a I'aide du code de calcul ANSYS-CFX qui fournit la précision, la
fiabilité, la vitesse et la flexibilit¢ dans des domaines d’écoulements
potentiellement complexes. Pour interpréter les résultats, le logiciel integre
plusieurs modules principaux qui sont liés entre eux par des liaisons qui échangent les
informations du probleme étudié pour une analyse CFD[56].

3.2 Structure du code ANSYS CFX

ANSYS CFX est un module principal de la suite de calcul ANSYS Workbench qui se
compose de plusieurs modules communiquant entre eux comme représentés sur la figure
3.1. Un logiciel qui permet la réalisation de la géométrie et du maillage qui sont
nécessaires pour exécuter une analyse numérique d’écoulement, en plus des modules
pour la résolution des équations et la visualisation des résultats.
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Figure 3.1: Une fenétre de travail ANSYS Workbench
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3.2.1 CFX BladeGen

Sur la base de la modélisation de la ligne moyenne 1D, les parametres
géométriques initiaux sont définis. Celles-ci incluent les angles d’attaque et de fuite,
I'angle de décalage, la corde, le rayon de la pointe, le rayon du moyeu et rayons de bord
avant et arriere. En utilisant ces parametres, la géométrie de 'aube peut étre générée par
le module BladeGen[57]. La figure 3.3 montre 1'étage de la turbine généré a l'aide de

BladeGen.

Figure 3.2: Organigramme de tache de simulation ANSYS CFX

Figure 3.3: Géométrie d'un étage de turbine généré par le module Bladegen.
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3.2.2 CFX-TurboGrid

Une fois le profil de I'aube généré a 1'aide de BladeGen, sa géométrie est exportée
vers le module TurboGrid, pour le maillage du domaine. Dans TurboGrid, une topologie
automatique optimisée est choisie et un maillage cellulaire hexaédrique structuré est
généré. Le nombre de Reynolds au niveau des aubes doit étre calculé au moment de la
conception afin de vérifier les valeurs y+ pour garantir la taille correcte des cellules du
maillage prés des parois [47]. La figure 3.4 montre un exemple du maillage généré pour
des aubes d’'une turbine axiale.

Figure 3.4: Exemple de maillage Turbogrid

3.2.3 CFX-Pre

CFX-Pre est I'outil de configuration de I’étude ou les conditions aux limites de la
turbine pour I'entrée et la sortie de 1'eau sont définies. Le modele de sortie, les propriétés
du fluide de travail et le modele de turbulence sont définis. Une fois les conditions aux
limites sont mises en place, les différentes interfaces et les lignes périodiques sont
définies a l'aide de I'outil Turbo-Mode.
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Figure 3.5: Fenétre de travail CFX-Pre

Les conditions aux limites sont définies comme étant la pression totale a l'entrée
et la pression statique ala sortie de la turbine. Les surfaces des aubes du stator et du rotor
sont définies comme étant des surfaces a glissement nulle et les aubes du rotor sont
traitées comme des parois. Le rotor est considéré rotatif. Les interactions entre le
domaine stationnaire et la paroi tournante sont modélisées a l'aide d'une interface étage
(ou plan mixé).

3.2.4 CFX-Solver

Une fois, que tous les parametres du solveur sont spécifiés dans CFX-Pre, un fichier
de définition détaillé est créé. Ce dernier contient toutes les informations nécessaires au
démarrage de la résolution des équations d’écoulement.

A l'aide de CFX-Solver, l'utilisateur peut démarrer ou arréter la solution, effectuer
un calcul paralléle et surveiller la progression de la solution. Le CFX-Solver permet
d'initialiser la solution et de débuter la résolution des équations gouvernantes. Pour la
convergence des solutions, CFX-Solver trace les résidus dans le solveur. Le calcul s’arréte
lorsque les résidus sont inférieurs a une limite de convergence ciblée.
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Figure 3.6: Boite de dialogue CFX-solver
3.2.5 CFX-Post

Ce module est un outil graphique pour présenter les résultats de la simulation.
Dans CFX-Solver, tous les résultats de la simulation sont conservés dans un fichier spécial
qui est utilisé par CFX-Post pour visualiser et analyser les résultats de la simulation. En
utilisant le Turbo-Mode dans CFX-Post, les résultats de la simulation de la turbine axiale
peuvent étre générés dans une variété de diagrammes, de graphiques et de contours
comme la charge des aubes, les vecteurs de vitesse, les contours de pression et le tracé de
I'aube de plusieurs variables d’intérét. En outre, le rapport détaillé sur les performances
des turbines axiales peut étre généré a l'aide de modeles en mode turbo (figure 3.7).
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Figure 3.7: Fenétre de visualisation et analyse de résultats CFD-Post
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3.3 Modules de calcul numérique
3.3.1 Introduction

La conception des aubes de la turbine comprend deux phases : La conception
aérodynamique de l'aube et I'analyse structurelle. La derniére vise a garantir que la
conception peut résister aux différentes charges générées lors du fonctionnement des
turbines. Ces charges comprennent les charges centrifuges et les charges de flexion
généré par la réaction du fluide sur les aubes de la turbine[58].

3.3.2 Méthodes des volumes finies

La méthode des volumes finis (MVF) est une méthode de représentation et
d'évaluation des équations aux dérivées partielles sous forme d'équations algébriques[4,
48]. Dans la méthode des volumes finis, les intégrales de volume dans une équation aux
dérivées partielles qui contiennent un terme de divergence sont converties en intégrales
de surface, en utilisant le théoreme de divergence. Ces termes sont ensuite évalués comme
des flux aux surfaces de chaque volume fini.

Comme le flux entrant dans un volume donné est identique a celui qui quitte le
volume adjacent, ces méthodes sont conservatives. Un autre avantage de la méthode des
volumes finis est qu'elle est facile a formuler pour permettre des maillages non structurés.
La méthode est utilisée dans de nombreux progiciels de calcul de la dynamique des
fluides. Le terme "volume fini" se référe au petit volume entourant chaque point nodal sur
un maillage[32].

Figure 2.12: Cellule élémentaire volume fini

Les méthodes de volumes finis peuvent étre comparées et contrastées avec les
méthodes de différences finies, qui approximent les dérivées en utilisant des valeurs
nodales, ou les méthodes d'éléments finis, qui créent des approximations locales d'une
solution en utilisant des données locales, et construisent une approximation globale en
les assemblant. En revanche, la méthode des volumes finis évalue des expressions exactes
pour la valeur moyenne de la solution sur un certain volume, et utilise ces données pour
construire des approximations de la solution a I'intérieur des cellules[48],[4].
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3.3.3 Modélisation structure mécanique (MEF)

Dans les turbines axiales, le rotor subit des charges mécaniques et
aérodynamiques. Une analyse mécanique est nécessaire pour s'assurer que le rotor peut
supporter ces charges pendant le fonctionnement de la turbine.
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Figure 3.8: Module ANSYS MECHANICAL

L'analyse de la structure statique de la turbine sera réalisée par la méthode des
éléments finis a 'aide du module « ANSYS MECHANICAL » [59]. Cette analyse vise a
identifier les limites de la déformation des aubes et la distribution des contraintes totales
sur toutes les parties des roues de stator et de rotor de la turbine, pour s'assurer que ces
valeurs se situent dans les limites élastiques des matériaux.

3.3.4 Adaptation du maillage pour le probléme de l'interaction fluide-structure

La charge est transférée entre les deux domaines a l'interface. Cela se fait par le
maillage des nceuds d'un maillage aux coordonnées locales d'un élément de l'autre
maillage[55]. Dans le cas d'un couplage a deux voies, deux cartographies sont effectuées.
La premiéere pour les déplacements des nceuds solides vers les nceuds fluides et la seconde
pour les contraintes du fluide vers le solide. Les surfaces ANSYS sont signalées par des
numéros d'interface (1, 2...). Ces numéros sur les deux domaines doivent représenter la
méme frontiere.

Le solveur ANSYS Multi-Field transfere automatiquement des quantités basées sur
le maillage a travers des maillages dissemblables. Cependant, il est préférable d'avoir des
maillages de taille similaire entre les deux domaines, afin d'assurer un maillage correct
entre les domaines. La qualité du maillage des deux champs est illustrée sur la figure 3.9.
La distribution du maillage est plus fine pres des bords dans le cas d'un fluide, car ce
maillage a été créé a partir d'une option de topologie hautement optimisée de TurboGrid.
Par conséquent, la qualité du maillage est relativement meilleure dans le domaine des
fluides.
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Figure 3.9: Adaptation entre maillage fluide et maillage solide

3.4 Géométrie d'un étage de turbine

Les géométries du stator et du rotor sont identiques., Ils les mémes diameétres du
moyeu (108 mm) et du carénage ou carter (134 mm). La hauteur des aubes est de 14 mm,
le pas axial du stator et du rotor est 22 mm et le nombre des aubes est de 30 pour les deux.
La figure 3.10 montre la configuration géométrique de I'étage.

La principale différence entre le stator et le rotor est que ce dernier n'a pas de
carter, ont pris les détails de la conception des aubes de notre machine a partir d’'un
brevet[31], qui a permis de construire une grille d’aube complete en utilisant I'outil
ANSYS BLADEGEN.

Figure 3.10: Géométrie d'un étage de Turboforeuse
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3.5 Maillage d'aubes de turbine
3.5.1 Introduction

Pour un calcul CFD, le maillage est de plus haute importance. Un maillage de mauvaise
qualité peut étre la cause d’'un mauvais résultat ou d’'une divergence. Il existe plusieurs
critéres qui indiquent que la qualité du maillage est mauvaise[58], a savoir :

Haut degré d'asymétrie.

Changements brusques de l'espacement des cellules du maillage.

Discontinuité des lignes du maillage.

Non-alignement du maillage avec les flux d’écoulement.
Résolution insuffisante pour résoudre les échelles de longueur physique appropriées.
La topologie maillage n'est pas bien adaptée pour couvrir la physique du probleme.
Le maillage n'est pas exempt de singularité.

Les trois premiers critéres sont indépendants de la physique de I'écoulement, mais
I'ampleur des effets de 1'un de ces critéres qui ne correspond pas, dépend également du
débit sous-jacent.

La sélection de la topologie du maillage, de la densité du maillage et de la
résolution de la couche limite doit étre motivée par les phénomeénes d'écoulement
physique attendus et le degré de précision souhaité[47]. Il est clair que tout d'abord, une
bonne sélection de topologie de maillage est importante.

3.5.2 Topologie de maillage

Afin de construire un maillage pour des simulations numériques de I'écoulement
dans les turbomachines, une topologie correcte autour des aubes doit étre choisie[60]. La
topologie sert de cadre pour générer le maillage autour des aubes. Il s'agit d'une couche
bidimensionnelle, invariante sur toute I'étendue du domaine, qui est composée de gros
blocs (lignes mauves de la figure 3.11). Qui représentent des sections du maillage
contenant un motif régulier des éléments.

Figure 3.11: Topologie de maillage autour d’'une aube
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3.5.3 Génération de maillage

Dans cette étude, le maillage structuré, est utilisé pour assurer une bonne qualité
de maillage des surfaces des hydropteres. En outre, le maillage choisi offre une bonne
résolution de la couche limite pour les turbines axiales.

Figure 3.12: Maillage spécifique des bords d’attaque et bords de fuite

La résolution des bords d'attaque et de fuite des aubes est fortement améliorée
grace a cette configuration de maillage. La figure 3.12 montre un exemple de maillage
généré selon cette technique.

e Maillage du stator

Figure 3.13: maillage du stator
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Figure 3.14: vue 2D du maillage du stator

e Maillage du rotor

Figure 3.15: maillage du rotor
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Figure 3.16: vue 2D du maillage du rotor

3.6 Interfaces et conditions aux limites
3.6.1 Interfaces

Les interfaces suivantes doivent étre définies :

¢ Interface périodique du rotor (R1 a R1) : interface entre deux domaines entourant des
aubes successives de rotor, est une condition de symétrie (figure 3.17). Le changement de
référentiel est réglé sur périodique, de sorte qu'une particule atteigne l'interface du
domaine. Elle émerge au nouvel emplacement périodique et elle est tournée a la bonne
position.

¢ Interface périodique du stator (S1 a S1): Similaire a R1 a R1 périodique, mais appliqué
au stator

e Interface stator-rotor (S1 a R1): le mouvement du fluide entre le domaine du stator
vers le domaine rotor est géré par le modele de plan de mélange.

Auibeide Skator Paroi du carter

Aube de Rotor

Paroi du moyeu

Interface de periodicité

Interface Etage

. - Domaine: Entrée
Domaine: Sortie

Figure 3.17: Interface des domaines de 'étage de la turbine
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Les surfaces des aubes, le moyeu et le carter du stator sont définis comme des
parois adhérentes, de sorte que le fluide ait la méme vitesse a la paroi. Pour la section du
rotor, la paroi de carter est définie comme une paroi contrarotative, de sorte que la paroi
soit stationnaire dans le référentiel absolu.

3.6.2 Conditions aux limites

La résolution numérique des équations de base, relatives a I'écoulement du fluide
al'intérieur de la turbine de forage considérée, nécessite la spécification de conditions sur
les limites externes d'un domaine. Toutes les simulations de ce travail ont été réalisées en
spécifiant une pression totale a 1'entrée et un débit massique a la sortie. Des condition
sans glissement ont été spécifiées pour les parois du domaine. La figure 3.18 montre les
condition aux limites dans un étage de la turboforeuse.

surface périodique

Entrée tator surface périodique
Pression
Totale Sortie
débit massique
rotor
Paroi

Interface plan de
mélange

Figure 3.18: Conditions aux limites

- Condition de limite de sortie : Débit massique = 33,97 kg/s ;
- Paroi: adhérence aux parois de stator et les aubes du rotor ;

Pour l'interaction entre le stator fixe et le rotor mobile, le modele de I'étage (plan de
mélange) a été utilisé comme approche en régime permanent pour la prise en compte de
la rotation du rotor . Des vitesses de rotation multiples ont été utilisées pour le rotor dans
la plage de 2=0-2000 tr/min.

3.7 Propriétés physiques de la boue

La boue qui s'écoule a l'intérieur de la turboforeuse, est considérée comme un
fluide newtonien. Nous avons choisi ce modele parce qu'il a été utilisé par le fabricant de
la turbine pour ses essais [61]. La raison de ce choix est liée au comportement de
I'écoulement qui est totalement turbulent [8]. Dans ces conditions, les boues de forage se
comportent comme un fluide newtonien a viscosité constante [11].
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Ce modele de fluide simple est largement utilisé dans des travaux de recherche
similaires sur la simulation de 1'écoulement des turboforeuses[13, 14, 17].

Dans notre simulation, nous utilisons les propriétés physiques suivantes :

» masse volumique=1196.82 kg/m3.
> Viscosité = 8.899x104 Pa.s.

3.8 Rugosité des parois

La rugosité de la surface est toute altération d'une surface solide [62]. Cette
altération peut étre une obstruction qui fait saillie dans I'écoulement ou une dépression
dans la surface solide. En général, la rugosité se caractérise soit par des éléments discrets
ou une variation continue (mais aléatoire) de la surface au-dessus et au-dessous d'une
ligne de référence[62].

Mean line

Figure 3.19: Vue de la rugosité de surface

Dans la présente étude, on a choisi une valeur de la rugosité de 6 micrometres, qui
correspond a I'état de surface standard de I'acier neuf. Cette valeur est sélectionnée pour
chacune des surfaces suivantes :

e [’aube de rotor.
e Le moyeu du rotor.
e [’aube de Stator.

¢ Le moyeu du stator.

e Le carter du stator.

3.9 Parametres du solveur

Le modele de turbulence k-e a été retenu (a démontrer le choix ultérieurement),
avec une discrétisation du premier ordre car le maillage devrait étre aligné sur
I'écoulement. Comme critere de convergence, la moyenne quadratique des valeurs
normalisées des résidus d'équation a été utilisées.
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Le résidu RMS cible par défaut la valeur pour les simulations CFX est 10-6 pour
assurer une bonne convergence. Etant donné que la précision quantitative est requise, la
convergence du couple de la turbine et de la puissance est vérifiée a chaque itération de
notre calcul.
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Figure 3.20: Evolution des résiduels lors de la résolution des équations d’écoulement.

3.10 Traitement de l'interaction entre le rotor et le stator
3.10.1 Introduction

Afin d'utiliser le méme solveur, les écoulements dans le stator et le rotor doivent
étre calculés dans le repére fixe et le repere tournant de référence, respectivement.
Cependant, un probleme crucial est de savoir comment transférer les informations en aval
et en amont a l'interface du stator et rotor[63].

Pour les turbomachines multi-étages, la qualité des prédictions d'écoulement
dépend fortement du traitement de l'interaction rotor/stator. Cinq approches différentes
sont disponibles dans ANSYS CFX pour simuler l'interaction entre les blocs rotatifs et non
rotatifs. Les approches de plan de mélange (Mixing plane), ainsi que celui du rotor figé
(Frozen rotor) sont destinées a des simulations stationnaires.
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Les trois autres approches, a savoir la méthode de 1'échelle des domaines, la
méthode de la phase décalée et les méthodes harmoniques non linéaires sont destinées
aux simulations instationnaires.

3.10.2 Approche du rotor figé

L'étude du rotor figé(Frozen rotor) [64], est utilisée pour calculer la vitesse, la
pression, la turbulence, la concentration, la température pour I'écoulement dans les
machines tournantes, il constitue un cas particulier d'étude stationnaire. Les parties
rotatives sont maintenues fixées, et la rotation est expliquée par l'inclusion des forces
centrifuges et de Coriolis. L'étude est particulierement adaptée a I'écoulement dans les
machines tournantes ou la topologie de la géométrie ne change pas avec la rotation. Elle
est également utilisée pour calculer les conditions initiales des simulations de
I'écoulement dans les machines tournantes en fonction du temps.

Interface Rotor
Figé

Parois Fixes

Parois en
rotation

Figure 3.21: Représentation schématique de l'interface du rotor gelé.

L'approche du rotor figé suppose que I'écoulement dans le domaine mobile, est
entierement développé [65].

3.10.3 Approche du Plan de mélange

Le plan de mélange est une interface rotor-stator pour les écoulements
permanents [39, 66, 67]. Il utilise une moyenne circonférentielle pour éliminer la
dépendance temporelle de l'interaction rotor-stator.

Cet approche permet également de traiter des cas de pas arbitraires, entre le rotor
et le stator. L'idée principale de la méthode du plan de mélange, est que l'interface ne voit
que des valeurs moyennes dans le temps, et donc une moyenne circonférentielle a
l'interface peut étre utilisée pour générer une solution stable du champ d'écoulement
(figure 3.22).
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Figure 3.22: Représentation schématique de l'interface du plan de mélange.

L’approche du plan de mélange couple les solutions du champ d'écoulement entre
deux rangées d'aube adjacentes en faisant la moyenne, dans le sens de la circonférence.
Des quantités d'écoulement nécessaires a la loi de conservation dans un plan
intermédiaire, appelé interface du plan de mélange. Cette procédure de calcul de moyenne
est appliquée au plan de sortie en amont et au plan d'entrée en aval.

Les profils radiaux moyens circonférentiels pour la masse volumique, la
température, la vitesse, extraits du plan de sortie amont, sont utilisés pour spécifier les
valeurs limites d'entrée aval. Pour la condition limite de sortie amont, les valeurs de
pression moyennes extraites du plan d'entrée aval sont utilisées. Le principe de ce plan
de mélange n'est pas de connecter les deux domaines avec une interface de couplage, mais
de transférer les valeurs d'une région en moyenne sur l'autre et d'utiliser ces valeurs pour
une condition limite de valeur fixe.

3.12 Sensibilité de la solution au maillage

Le maillage de notre configuration géométrique est réalisé avec le module
"TurboGrid" d'ANSYS qui crée des cellules hexaédriques de haute qualité pour les
machines tournantes.

Le tableau 1 indique le nombre de cellules de maillage de I'ensemble de I'étage et
leur influence sur la puissance et le couple. Les tests ont été réalisés pour une vitesse de
rotation du rotor 1=1000 tr/min. Le critére de convergence considéré est le résidu RMS
fixéa 10-°[68].
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Tableau 3.1. La puissance hydraulique et le couple en fonction du maillage.

Nombre de cellules Puissance (W) Couple (N.m)
200,000 1465.4 13.994
400,000 1442.5 13.775
600,000 1431.1 13.666
800,000 1429.3 13.649
1,000,000 1424.7 13.605
1,200,000 1421 13.569
1,400,000 1417.5 13.536
1,600,000 1417.6 13.537

On remarque que les valeurs de la puissance et du couple a 1400000 sont tres
proches des valeurs a 1600000 cellules. De ce fait, le maillage a 1400000 cellules a été
retenu comme valeur de référence pour nos simulations afin de gagner du temps de calcul
et de donner des résultats précis en méme temps. Ce résultat donne une estimation
initiale de pour le choix du maillage, qui doit étre adapté a des conditions d’écoulement
variées lorsqu’on augmente le débit, et la masse volumique du fluide. Il est recommandé
d’augmenter la finesse du maillage lorsqu’on est confronté a des champs de vitesse
d’intensité plus élevée.

3.13 Choix du modele de turbulence

Les résultats des simulations d'écoulement de boue pour chaque modele de
turbulence sont présentés dans cette section. Ils sont comparés aux données
expérimentales fournies par le fabricant. Les valeurs d'intérét sont la puissance et le
couple générés au niveau d'un étage de notre turbine, pour un débit de 33,97 kg/s et a
une vitesse de rotation Q= 1000 Tpm.

Comparison of the Power at 1000 rpm between 5 Comparison of the torque at 1000 rpm between

1600_' turbulence models and experimental data 7  turbulence models and experimental data

1400
1200
1000

800 +
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Torque (N.m)
[oe]
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400

200 +

0+

BSL

BSL RNG EXP
RNG EXP - -
k-w k-g k-w k-g

Figure 3.23: Comnaraison de la nunissance et du couple entre les modeéles de turbulence
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Dans la figure 3.23, on peut observer que le modele de turbulence k- donne les
valeurs de puissance et de couple les plus proches des données expérimentales suivies
par le RNG k-¢. Les modeéles k-w et BSL donnent de mauvais résultats, en surestimant les
valeurs de puissance et de couple.

Nous pouvons conclure de ce graphique que le modeéle k-e a surpassé les autres en
obtenant les résultats les plus proches aux données expérimentales. De plus, il prend
moins de temps de calcul que les autres modeéles de turbulence [39, 69] . C’est le modeéle
qu’on va choisir pour la suite, dans la simulation de I'écoulement a travers la turboforeuse
considéré.

3.14 Méthodologie de la simulation

L'écoulement modélisé est stationnaire, tridimensionnel, incompressible,
adiabatique et turbulent. La simulation est effectuée a l'aide du logiciel ANSYS CFX pour
turbomachines. Les équations de l’écoulement (RANS) sont résolues a l'aide du
gestionnaire de solveur ANSYS CFX solver et la turbulence est modélisée a l'aide du
modele de turbulence k-¢. Le schéma d'interpolation CFX haute résolution est utilisé pour
approximer les termes d'advection, et un schéma de premier ordre est adopté pour les
termes de turbulence.

Les valeurs résiduelles moyennes quadratiques cibles (RMS) pour les équations de
conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de I'énergie, ainsi que pour les
équations de transport de la turbulence sont fixées a 10-6.

58



Chapitre 4 : Validation de I'approche numérique

4.1 Résultats et validation de la simulation CFD
4.1.1 Validation du modeéle numérique

Les résultats de la simulation d'écoulement de boue sont présentés dans ce
chapitre. Elles sont également comparées aux données expérimentales fournies par le
constructeur[2]. Les figures 4.1 et 4.2 présentent une comparaison entre les valeurs
numériques et expérimentales de puissance et de couple pour un débit de 33,97 kg / s et
une plage de vitesse de rotation allant jusqu’a 2000 tr / min. Les résultats ont été obtenus
apres avoir atteint la limite des résidus de convergence mentionnée précédemment.

1500 T I T I T I I T I Tl T I T LI I T 1500
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Figure 4.1: Puissance hydraulique en fonction de la vitesse de rotation.
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Figure 4.2: Le couple a différentes vitesses de rotation.

A partir des graphiques précédents, on observe que les résultats de notre
simulation numérique sont en parfaite accord avec les données expérimentales[8]. De
plus, cela montre que le modele de plan de mélange (mixing plane), peut étre utilisé pour
estimer les courbes de performances de ce type de turbines aux conditions de
fonctionnement utilisées, avec une bonne précision méme s'il ne s'agit pas d'une
simulation transitoire complete.

Les graphes de puissance hydraulique et le couple (expérimentale et numérique)
ont le méme comportement et la méme forme de courbe parabolique inversé[16, 70], ce
qui est cohérent avec la formule théorique de la puissance équation 2.21. D'apres les
graphiques précédents, on constate qu'une puissance optimale est générée dans une
petite marge autour de la moitié de la vitesse de rotation d’emballement (couple nul), la
puissance maximale égale 1421 W pour une vitesse de rotation de 1000 TPM. De méme,
dans les mémes conditions, le couple a diminué linéairement (voir la formule 2.20) a
partir d’'un couple maximal (couple de décrochage) a vitesse nulle qui égal 26.38 N.m
avant d’atteindre une valeur nulle pour la vitesse d’emballement de 2000 TPM. A partir
de la relation entre la puissance et le couple (équation 2.6), la diminution du couple et
compensé par l'augmentation de la vitesse de rotation jusqu’a atteindre la valeur de
puissance optimale pour Q= 1000 TPM[12, 17].
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On conclut donc que 'approche numérique qu’on a choisie est efficace et bien
fondée et peut étre utilisée avec assurance, pour étudier et analyser tous les phénomeénes
physiques notamment ceux liées a I'écoulement dans la turbine de forage. Les avantages
de cet approche sont claires. Ils vont permettre de réduire considérablement les colits de
conception et des tests de ces équipement[15]. IIs ouvrent également des perspectives
intéressantes pour les travaux d’optimisations et d’amélioration des performances
hydrauliques de ces machines[14, 71].

4.1.2 Courbe de rendement hydraulique

L'approche de simulation actuelle permet d'obtenir des facteurs de performance
clés détaillés, tels que la puissance et le couple. L'estimation de |'efficacité et du degré de
réaction aident a étudier les performances de la turbine. Les facteurs mentionnés
précédemment donnent un aper¢u du mode de transfert et de distribution d'énergie sur
le stator et le rotor dans un étage de turboforeuse[13].

Pour obtenir le rendement, la perte de charge sera calculée pour un étage de
turbine (eq. 2.19). A chaque vitesse de rotation, le rendement est calculé pour les
simulations présentées en fonction de 1'équation (2.20). Les résultats sont présentés sur
la figure 4.3.

0,7 - ®  rendement de la turbine
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Figure 4.3: Rendement de I'étage en fonction de la vitesse de rotation

La forme de la courbe obtenue est tres similaire a la courbe de puissance
précédente (figure 4.3) qui forme une parabole, avec des valeurs minimales proches de la
vitesse de rotation nulle et de la vitesse d'emballement maximale. L'efficacité optimale est
observée au méme intervalle ou les valeurs optimales maximales de la puissance sont
dans la plage de [900-1100] tr / min.
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Dans cet intervalle, un équilibre apparait entre les forces de diffusion de viscosité
et les interactions inertielles turbulentes, qui se traduit par le meilleur transfert d'énergie
entre le fluide de forage et le rotor de turbine.

4.1.3 Degré de réaction de I'étage
Le degré de réaction de l'étage est un facteur tres utile vu qu’il quantifie le

comportement de la turbine. Il est largement influencé par la géométrie des aubes du
rotor et du stator et des conditions d'écoulement[28]. Il est calculé en extrayant les
données de pression statique moyenne de la simulation d'écoulement de la turboforeuse
au point d'intérét.

- Entrée stator: p1

- Interface stator-rotor : p2

- Sortie rotor: p3

En utilisant la relation (2.10), la courbe du degré de réaction en fonction de la vitesse de
rotation peut étre tracée comme indiqué sur la figure (4.4).
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Figure 4.4: Degré de réaction de I'étage en fonction de la vitesse de rotation

D'apres la courbe ci-dessus, on observe que le degré de réaction de 1'étage
change légérement dans toute la plage de vitesse de rotation. On peut remarquer que ces
valeurs se situent autour de 0,5. Cela peut étre lié a la géométrie puisque les aubes du
stator et du rotor partagent la méme géométrie[30]. La valeur maximale du degré de
réaction (0,55) est observée dans la plage de vitesse de rotation [900-1100] tr / min.

Les valeurs du degré de réaction obtenu ne sont pas tres éloignées de la valeur
la plus souhaitable [17, 26] qui est égale a 0,5. Cette valeur est considérée comme le
meilleur compromis entre la puissance générée par la turbine étudiée et la charge de
poussée qui doit étre supportée par des paliers de la turboforeuse et réduit également la
tendance a la séparation de la couche limite de la surface de 'aube en évitant de fortes
pertes de charge de stagnation.
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4.2 Résultats de champs d’écoulement

Apres validation de notre simulation CFX, dans cette section, nous présenterons
les structures des champs d’écoulement. Information qui ne peut étre fournie par le
fabricant. Il est tres difficile de les obtenir expérimentalement, en particulier dans des
conditions d’essai sur terrain[3].

Les graphiques suivants montrent le comportement de I'écoulement a l'intérieur
d'un étage de la turbine axiale actuelle, a certaines vitesses de rotation étudiées. Certaines
variables clés telles que la vitesse, la pression et la viscosité turbulente sont présentées
dans les figures 4.5, 4.6 et 4.7, Trois valeurs de vitesse de rotation de la roue ont été
utilisées (400, 1000, 1600 tr / min) Les contours sont présentés a 50% d'envergure des
régions des aubes du stator et du rotor.
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Figure.4.5: Champs d’écoulement pour 2=400 tr/min

(a: vitesse; b: pression; c: viscosité turbulente

63



Velocity

18.369
17.145
15.920

14.895
~13.471
- 12.246

11.022

9.797

B.572

7.348

6123

4.898

3,674

2.449

1.225

0.000

[m s*-1]

Pressure
137.984
137.842
137.680
137.538
137.388
137.234

137.082

136.930

136.778 '
136.626

136.474

136.322

136170 |0 _

136.018

135.866 «

135.714
[bar]

.

.

(b)

Eddy Viscosity
0.281
0.263
0.244
0.226
0.207
0.189
0.170
0.152
0.133
0.115
0.096
0.073
0.059
0.041
0.023
0.004

[Pa 5]

(c)
Fig.4.6: Champs d’écoulement pour 2 = 1000 tr /min
(a: vitesse; b: pression; c: viscosité turbulente)

64



Velacity
22412
20918
18,424
17.930
16435

- 14,941
13.447
11953
10459
B.965
7471
5977
4,482
2.988
1.494
0,000

[ s”-1]

Pressure
138,256
138.018
137,760
137.542
137.304
137 066
136.629
136.591
136.353
136.115
135,677
135,639
135.401
135,163
134,925
134,687

[bar]

Eddy Viscosity
0.348

0.303
0.280
0.257
0234
0EN
D188
0165
D142
n11e
0.096
0.073
D.050
D02y
0.004

[Pas]

Figure 4.7: Champs d’écoulement pour Q=1600 tr/min
(a: vitesse; b: pression; c: viscosité turbulente)

On peut observer, a partir de ces figures, que la répartition de pression pour les
trois cas de vitesse de rotation n'est pas symétrique autour des aubes du rotor et du stator
(coté pression et coté aspiration).
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Cette différence de pression est créée par l'asymétrie de la géométrie du profil de
I'aube qui perturbe I'écoulement du fluide et crée un gradient de pression négatif coté
aspiration et un gradient de pression positif coté pression[72]. Cela crée une force de
portance principalement pour le rotor, conduisant a la génération du couple[30].

Cette répartition de pression montre également la raison de la diminution du
couple avec l'augmentation de la vitesse de rotation (figures 4.5b, 4.6b et 4.7b). La
différence de pression entre les cotés de la lame est plus élevée aux faibles vitesses de
rotation. Le gradient de pression plus élevé di a la diffusion qui a lieu pour des conditions
de faible vitesse d'écoulement.

Pour les vitesses de rotation plus élevées, les effets turbulents prennent le dessus
sur la diffusion et entrainent plus de dissipation d'énergie et de mélange turbulent [4, 73].
La répartition de la pression dans ce cas est plus uniforme. Cela conduit a une force de
levage plus faible et le couple est plus petit et tend vers zéro pour la vitesse de rotation
maximale (condition d’emballement)[74]. Le champ de vitesse est profondément lié au
champ de pression. Des valeurs de vitesse plus élevées se produisent dans les régions a
basse pression du coté aspiration a la fois du stator et du rotor.

D'autre part, la surface intrados ont une pression élevée et une vitesse inférieure.
Le fluide est d'abord accéléré dans le bord d'attaque des aubes de stator et lorsqu'il atteint
la pointe d'étranglement, il est décéléré jusqu'au bord d'attaque des aubes de rotor.

La turbulence est un facteur clé influencant les performances de la turbine, et en
observant la viscosité turbulente, qui est une indication de la production de turbulence,
on voit que la région autour de la surface de 'aube, en particulier du c6té aspiration ou
les valeurs de vitesse sont les plus élevées, la plus grande production de turbulence. Cette
tendance est observée au bord de fuite a la fois du stator et de 'aube de rotor ou la
séparation de la couche limite est la principale raison de la génération d'énergie cinétique
turbulente. On observe également que la viscosité turbulente continue d'augmenter
lorsque la vitesse de rotation est élevée de 400 a 1600 tr/min, ce qui est prédit carily a
plus d'interaction entre les surfaces des aubes et le fluide en circulation.

4.3 Champs d’écoulement en condition de puissance optimale

Comme il a été constaté dans les passages précédents que, la puissance optimale
correspond a la vitesse de rotation de 0 = 1000 tr / min, il est donc préférable de présenter
les structures d'écoulement pour cette condition plus en détail, car c’est la condition
souhaitée pour le fonctionnement de la turboforeuse.
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Figure 4.9: la distribution de pression dans un étage de turbine
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La visualisation des lignes de vitesse 3D (fig. 4.8) et de la distribution de pression
3D (fig.4.9) donne des informations plus détaillées que les contours 2D du paragraphe
précédent.

La figure 4.8 montre que les particules de fluide suivent deux chemins séparés,
I'un autour de l'extrados (coté aspiration) ou il sera accéléré qui produit une zone de
dépression, l'autre sur l'intrados ou la forme est faiblement incurvé donc peu de
changement de la vitesse est donc une pression plus importante que la zone de
I'extrados[75].

Lorsque le fluide de forage s'écoule a travers les aubes du rotor, la différence de
pression entre le coté pression (intrados) et le coté aspiration de l'aube de stator
(extrados) est relativement faible (figure 4.9). Lorsque la boue de forage s'écoule a travers
le rotor, une grande différence de pression se produit entre les deux surfaces de 'aube.

Les graphiques suivants illustrent les distributions des forces appliquées par le
fluide en circulation sur les surfaces des aubes de turbine. Ils montrent la contrainte
normale ou la répartition de la pression sur les aubes (figure 4.10) et la contrainte de
cisaillement ou frottement de paroi sur la figure 4.11.
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Figure 4.10: Répartition de la pression dans les surfaces d'aubes d'un étage de turbine
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Figure 4.11: Répartition du cisaillement des parois dans les surfaces d'aubes d'un étage
de turbine

Les surfaces des aubes du rotor sont les zones les plus cruciales de la turbine, ou
s'effectue le transfert d'énergie entre la boue de forage en circulation et le rotor de la
turbine. La répartition de la pression sur I'aube et les gradients se produisant entre ses
deux cotés génerent la force de portance [14, 76] qui génere le couple de rotation.

Le cisaillement de la paroi est lié a la force de trainée, et c'est la principale cause
des pertes d'énergie a l'intérieur de 1'étage de la turbine. On a observé que le cisaillement
de la paroi est étroitement lié a la valeur de la viscosité turbulentes (voir figures 10c, 11c,
12c¢).

Il y a des valeurs plus élevées a la sortie du rotor. Dans cette région, la viscosité des
tourbillons atteint sa valeur la plus élevée, ce qui contribue a augmenter les contraintes
de cisaillement du fluide.

4.4 Conclusion

Dans ce chapitre, des simulations numériques ont été réalisées pour étudier
I'écoulement d'un fluide de forage a l'intérieur d'un étage d'une turbine axiale de fond
(Turboforeuse). Cette étude a été entreprise pour utiliser les outils de simulation
numérique (CFD) afin de comprendre le comportement complexe de l'écoulement a
l'intérieur de ce type de machines. Afin de vérifier I'efficacité et la précision de notre
approche, les résultats numériques des parametres de performance ont été comparés aux
mesures fournies par le fabricant de la turbine.
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Il a été constaté que les résultats des simulations numériques actuelles et les
résultats expérimentaux sont en concordance, ce qui prouve le bien fondé de notre
méthode et la possibilité d’étendre son utilisation a d’autres aspects physiques de notre
machine. La vitesse de rotation optimale est obtenue a 1000 tr/min.

La vitesse de rotation optimale est obtenue a 1000 tr/min. Ceci est di a
|'établissement d'un équilibre entre divers phénomeénes physiques concurrents, a savoir
les forces de diffusion et de viscosité d'une part et les interactions inertielles et
turbulentes d’autre part. Cette étude permet de conclure que les simulations actuelles
offrent un outil efficace de cout raisonnable pour spécifier les conditions de
fonctionnement optimales de la turbine considérée.
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Chapitre 5 : Etude paramétrique

5.1 Introduction

Pour le fonctionnement de la turboforeuses plusieurs types de boues de forage
peuvent étre utilisés[8]. Les facteurs majeurs qui influencent le choix du fluide de forage
sont[10] :

- Lecoft.

- L’impact écologique.

- Les performances techniques de la machine.
Les boues de forage a base d’eau sont largement utilisées comme fluide moteur des
turbines de forage, ceci pour des raisons purement économiques, le fluide de base est'eau
douce avec des additifs[77]. Ces matiéres ajoutées ont des effets sur les propriétés de la
boue, en augmentant la masse volumique, et en changeant les propriétés rhéologiques
(plus précisément la viscosité)[78].

5.2 Méthodologie

Dans cette partie du travail, on va s’intéresser a I'influence de certaines propriétés
physiques de la boue de forage plus précisément la masse volumique et la viscosité, sur
les performances de la turbine axiale considérée (puissance et couple), ainsi que I'effet du
débit massique. Ces trois facteurs sont les plus faciles a modifier pour controler le
fonctionnement de la turbine de forage ainsi que ses performances. Cela se fera en
exploitant notre modele numérique qui a été validé au chapitre précedent pour une
analyse de performance plus détaillée. Les résultats obtenus seront comparés aux
résultats expérimentaux du constructeur du modele de la machine pour conforter
d’avantage notre approche.
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Figure 5.1: Variation de puissance de la turboforeuse T122 en fonction du débit et de la masse
volumique|[2]

Dans cette partie on commence par des simulations pour plusieurs valeurs du
débit massique de la boue en fixant sa masse volumique (1196.82 kg/m3) et sa viscosité
(0.89.10-3 Pa.s).
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Pour chaque valeur du débit on effectue une simulation de I’écoulement a travers
la méme géométrie et les mémes conditions décrites dans les chapitres précédents jusqu’a
la convergence (RMS=10-¢), apres on calcule les parametres de performance (puissance,
couple et rendement) pour chaque valeur de la vitesse de rotation du rotor qu’'on
augmente par incrément jusqu’a atteindre la vitesse de blocage (couple nul), puis on trace
les courbes de variation de la puissance et du couple. Cette procédure sera répétée pour
les valeurs suivantes de débit : 20, 24, 28, 33.97, 38,42 et 46 kg/s.

Apres le tracé de toutes les courbes de puissance, on retient la valeur du couple de
décrochage (pour une vitesse de rotation nulle) ainsi que la puissance maximale en
fonction du débit massique, cette derniere sera comparée a une courbe expérimentale
disponible dans les données du constructeur de notre modele spécifique de la
turboforeuse T122 [2].

En deuxieme étape, on effectuera plusieurs simulations pour plusieurs valeurs de
la masse volumique de la boue, en fixant le débit massique a 33.97 kg/s et la viscosité a
0.89.10-3. Pour chaque valeur de la masse volumique, on répéete la méme procédure
utilisée au paragraphe précédent, en considérant les valeurs suivantes: 1000, 1100,
1196.82, 1300, 1400,1600 et 1800 kg/m3.

Finalement, nous testons l'effet de la variation de la viscosité du fluide sur les
performances de la turboforeuse T122, en fixant toujours le débit massique a 33.97 kg/s
etla viscosité a 0.89.10-3. Pour chaque valeur de la viscosité, on répéte la méme procédure
utilisée aux paragraphes précédents auquel on va considérer respectivement les valeurs
suivantes : 10-3, 1.5. 10-3, 2. 10-3 et 3. 10-3 poiseuilles.

5.3 Influence du débit sur la puissance et le couple générés
5.3.1 Courbes de puissance et de couple
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Figure 5.2: Puissance en fonction de la vitesse de rotation pour différentes valeurs du débit

Nous remarquons que toutes les courbes de puissance ont une forme parabolique
inversé (voir chapitre précédent)[68], avec une valeur maximale située a un demi de la
vitesse limite d’emballement (puissance nulle)[14, 79].
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Nous remarquons aussi, que les valeurs de puissance augmentent d'une fagon
significative avec l'augmentation du débit massique de la boue. Car pour une
augmentation du débitde 20 k/s a 46 kg/s, la puissance maximale augmente de 273 watt
a 3600 watt. Ce qui représente une augmentation considérable.
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Figure 5.3: Variation du couple en fonction de la vitesse de rotation pour différentes valeurs du
débit

Pour les courbes de couples en fonction de la vitesse de rotation (figure 5.3), elles

prennent toutes, une forme linéaire décroissante, démarrant d’'une valeur initiale maximale

lorsque la vitesse est nulle (couple de décrochage), et décroissant vers une valeur nulle
pour la vitesse d’emballement.

On note également, que les valeurs de couple augmentent aussi d’'une fagon tres
remarquable. Pour donner un bon apergu sur I'influence de débit massique de la boue sur
les performances on présente le tableau suivant[68].

Tableau 5.1. Influence du débit massique sur la puissance et le couple maximum

Debit massique (kg/s) Puissance maximale (W) Couple maxi. (])
20 273.615 8.83449
24 483.341 12.9073
28 779.53 17.7539
34 1422.35 26.3798
38 2072 32.7729
42 2723 40.7843
46 3606.92 49.1264
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Ce tableau montre que la variation du débit de boue produit des changements
qualitatifs importants de la puissance. Les résultats obtenus sont en bon accord avec les
données du fabricant (Manuel Neyrfor[2]). Nous concluons que, pour assurer une
performance opérationnelle stable pendant le forage, un suivi permanant du débit
massique est nécessaire. Toute légére variation de débit massique entraine de grands
changements dans les caractéristiques de performance de la turbine, ce qui affecte
négativement le processus de forage[9].

5.3.2 Comparaison entre simulation et valeurs expérimentales (Validation)
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Figure 5.4: Comparaison entre valeur numérique et expérimentale de la puissance maximale

On peut utiliser les valeurs de la puissance maximale illustrées sur le tableau
précédent pour tracer des courbes de comparaison entre les résultats de nos simulations
numériques ainsi que les valeurs expérimentales de la turboforeuse (modéle T122)[2].

La figure 5.4 montre une tres bonne concordance entre les valeurs numériques et
celles trouvées expérimentalement, ce qui montre le bien fondé et I'efficacité de notre
approche. Mais au-dela de ces résultats encourageants, note méthode permet aussi
d’explorer I'influence du débit massique sur la puissance générée par la turbine dans un
intervalle largement étendu, comparé au dispositif expérimental qui est relativement
limité. L’utilisation de 'approche qu’on a choisie permet une réduction considérable du
colt et du temps pour analyser les performances des turbines de forage, ce qui sera tres
bénéfique sur le processus de conception et de fabrication de ces machines[61].

5.3.3 Présentation de champs d’écoulement

Les figures 5.5, 5.6 et 5.7, illustrent respectivement la distribution des champs de
vitesse, de pression et de I'intensité de la turbulence (viscosité turbulente) dans un étage
de la turboforeuse pour trois valeurs (20 kg/s, 34 kg/s et 46 kg/s), du débit a la condition
de puissance maximale. Il est clair que I'allure des contours est tres similaire avec celle
présentée au chapitre précédent.
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On a constaté également que la variation du débit ne change pas la distribution
générale des champs d’écoulement, cependant elle a une grande influence sur la valeur
des champs d’écoulement[12, 14] (a 'exception de la pression ou ce changement est
faiblement ressentis). Par exemple on remarque que la valeur de la vitesse maximale du
fluide dans le domaine passe de 10.97 m/s a 25.275 m/s, ce qui est tres attendu di a
I'augmentation de la quantité de fluide passant par la méme section d’écoulement
(augmentation du débit).

Par conséquent, cette augmentation de la vitesse va naturellement augmenter les
effets turbulents dans I’écoulement ce qui est tres apparent dans 'augmentation de la
viscosité turbulente maximale dans le domaine fluide qui passe de 0.194 Pa.s a 0.423 Pa.s.

Velocity [m s”-1] (a) Velocity [m s”-1]

o 7 @ 4 6 2 9 7,
2 % % % "9,

Figure 5.5: Champs de vitesse (fonction du débit a:im=20 Kg/s ; b: =34 Kg/s; c: =46 Kg/s).
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Figure 5.6: Champs de pression fonction du débit(a:m=20 Kg/s ; b:m(C)=34 Kg/s; c:mi=46
Kg/s).
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Eddy Viscosity [Pas]
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Figure 5.7: Viscosité turbulente (fonction du débit a:mm=20 Kg/s ; b: =34 Kg/s; c: =46 Kg/s).
5.3.4 Profils de vitesse et pression

Les figures 5.8 et 5.9 donnent les profils de vitesse et de pression respectivement,
le long de 'envergure d’'une aube de rotor, et dans la région inter-aubes pour trois valeur
du débit (20kg/s, 34 kg/s et 46 kg/s). On observe que le profil de vitesse possede la méme
allure, avec des valeurs tres faible au niveau des bords de 1'aube et une augmentation
rapide vers une valeur maximale qui reste constante sur le reste de 'envergure.

Cette valeur maximale augmente significativement avec 'augmentation du débit
passantd’environ 8 m/s pour un débit de 20kg/s jusqu’a 18 m/s pour une valeur de débit
qui égal a 46 k/s. On peut également constater, que 'augmentation de la vitesse maximale
est pratiquement proportionnelle a 'augmentation du débit qui est évident compte tenu
de I'’équation de la continuité (la section de passage du fluide et sa masse volumique
restent constantes)[13].
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Profile de vitesse —— m=46 kg/s
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Figure 5.8: profile de vitesse (fonction du débit a:m=20 Kg/s ; b: m=34 Kg/s; c: m=46 Kg/s).
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Figure 5.9: profile de pression Lelong des aubes en fonction du débit.
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Pour le profil de la pression, une allure presque constante a été constatée avec une
petite inflexion des courbes au niveau du milieu de I'aube ou la magnitude de la pression
est légérement supérieure au niveau de l'extrémité supérieure de l'aube. En valeur
moyenne la pression diminue avec I'laugmentation du débit qui peut étre expliquée par
I’équation de Bernoulli, ot toute augmentation de vitesse correspond a une diminution de
la pression.

5.4 Effets de la masse volumique de la boue
5.4.1 Courbes de puissance et de couple
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Figure 5.10: Influence de la masse volumique de la boue sur la puissance produite

Atravers la figure 5.10, on peut remarquer que toutes les courbes de puissance ont
une forme parabolique inversée avec une valeur maximale située a moitié de la vitesse
limite (puissance nulle). Nous remarquons aussi que les valeurs de puissance diminuent
d’une facon significative avec I'augmentation de masse volumique de la boue, les résultats
indiquent qu'une augmentation de la masse volumique de 1000 kg/m?3 a 1600 kg/m3 est
traduite par une diminution trés remarquable de la puissance maximale générée par la
turbine qui passe de 2035 watt a 795 watt. Ce résultat peut se traduire par 'augmentation
des forces d’inertie qui augmentent avec 'augmentation de la masse volumique du fluide.

79



®  p=1000 kg/m?®
® p=1100 kg/m?®
30] = A p=1200 kg/m®
. m v p=1300 kg/m®
o = p=1400 kg/m?®
251 s ° =1600 kg/m®
v A ° | - p= g m
[ J
— v A [ |
E 20 - v ® ) |
Z" v v A ° |
Py v af ° - =
6_15— v ) |
8 v v A ) |
o v .° . - .
10 v , o ®
vh o =
v o *®
54 v (]
[ J
v
0 T T T 1

— T T — 1 r T - 1 1"
0O 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
vitesse de rotation (Tpm)

Figure 5.11 : Influence de la masse volumique de la boue sur le couple de la turbine.

En ce qui concerne les courbes de couples en fonction de la vitesse de rotation,
pour différentes valeurs de masse volumique, elles ont toutes une allure linéaire
décroissante, qui démarre d'une valeur initiale maximale (couple de décrochage) pour
arriver a une valeur nulle pour la vitesse de fuite. On remarque également, que les valeurs
de couple diminuent d'une fagon importante avec l'augmentation de la masse
volumique[13]. Pour bien comprendre l'influence du débit massique de la boue sur les
performances maximales, le tableau suivant sera d’'une grande utilité.

Tableau 5.2. Influence de la masse volumique sur la puissance et le couple maximum

Masse volumique(kg/m3) Puissance max. (W) Couple de décrochage (])
1000 2035 31.6589
1100 1678.87 28.7442
1200 1422.35 26.3798
1300 1200.7 24.296
1400 1035 22.559
1600 796 19.7794
1800 630 17.5905

L'influence de la masse volumique sur les performances maximales est tres
significative. Néanmoins La puissance optimale et le couple de décrochage diminuent
lorsque le liquide de boue est plus dense. Cette constatation doit étre prise en compte lors
du choix des fluides de forage[8].
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5.4.2 Influence de la masse volumique de la boue sur les champs d’écoulement

On présente sur les figures 5.12, 5.13, 5.14, la distribution des champs de vitesse,
de pression et de l'intensité de la turbulence respectivement dans un étage de la
turboforeuse et ce pour trois valeurs de la masse volumique du fluide (1000 kg/m3, 1200
kg/m3 et 1400 kg/m3). Lorsque la puissance est maximale, on a constaté que tous les
profils gardent quasiment le méme comportement que dans le précédent paragraphe
(figure5.) et dans plusieurs travaux de recherches comme les travaux de
Mokaramian[12],[13]et Monteiro[17].

On a remarqué également, une forte diminution du gradient de vitesse, la valeur
de la vitesse maximale du fluide dans I'étage de la turbine passe de 22.315 m/s a 15.933
m/s. Cette diminution de la vitesse est due a 'augmentation de l'inertie de fluide qui peut
étre causée par le passage d'une grande quantité de masse dans cette zone de I'étage.

Par conséquent, cette diminution de la vitesse va naturellement rendre
I’écoulement du fluide moins turbulent, ce qui influe directement sur la valeur maximale
de la viscosité turbulente, qui décroit de 0.194 Pa.s a 0.423 Pa.s.

(O : (D)
Velocity [m s~-1]) Velocity [m s”-1]
T 4 e _: A
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Velocity [m s*-1]

Figure 5.12: Champ de vitesse (a: p=1000Kg/m3; b: p=1200Kg/m3; c: p=1400Kg/m3).
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Figure 5.13: Champ de pression (a: p=1000Kg/m3; b: p=1200Kg/m3; c: p=1400Kg/m3).
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Figure 5.14: Viscosité turbulente (a: p=1000Kg/m3; b: p=1200Kg/m3; c: p=1400Kg/m3).
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5.4.3 Profils de vitesse et de pression
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Figure 5.15: profil de vitesse (a: p=1000Kg/m3; b: p=1200Kg/m3; c: p=1400Kg/m3).
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Figure 5.16: Pression le long de I'aube (a: p=1000Kg/m3; b: p=1200Kg/m3; c: p=1400Kg/m3).

Les profils de vitesse et de pression sont illustrés sur les figures 5.15 et 5.16,
respectivement, le long de la surface d’'une aube pour trois valeur de masse volumique

(1000 kg/m3, 1200kg/m3, 1400kg/m3).
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On voit bien, que le profil de vitesse possede la méme forme observée
précédemment (figure 5.7), avec une valeur maximale qui reste constante sur la majeure
partie de la surface de I'aube. Cette valeur maximale diminue avec 'augmentation de la
masse volumique de la boue, qui passe d'une vitesse de 16 m/s pour une masse volumique
de 1000kg/m3 vers une vitesse de 11 m/s a 1400 kg/m3.

Pour I'évolution de la pression, les profiles gardent pratiquement la méme allure
avec une légere inflexion (la méme forme observée a la figure 5.8)[17]. On note aussi que
la pression augmente avec 'augmentation de la masse volumique puisque les valeurs de
la vitesse diminuent (figure 5.14).

5.5 Effets de la viscosité
5.5.1 Courbes de puissance et de couple

Les figures 5.17 et 5.18, montrent respectivement la variation de la puissance et
du couple en fonction de la vitesse de rotation pour différentes valeurs de viscosité qui
varie entre 0.001 a 0.003 poiseuilles. A la différence du débit et de la masse volumique,
I'influence de la viscosité de la boue moins marqué sur les courbes de la puissance et du
couple, avec une faible diminution des valeurs de performance qui est due a
I'augmentation des forces du frottement et la trainée sur les aubes du rotor. Ce qui
augmente les pertes dans la turbine et donc diminue le couple et la puissance générés.

Il est a noter également, que la valeur de vitesse de rotation correspondant a la
puissance maximale (figure5.16 ) ne varie pas en fonction de la viscosité de la boue
contrairement au cas du changement du débit ou de la masse volumique.
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Figure 5.17: Puissance en fonction de la vitesse angulaire pour différentes valeurs de viscosité de
la boue
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Figure 5.18: Couple en fonction de la vitesse angulaire pour différentes valeurs de
viscosité de la boue

5.5.2 Influence de la viscosité sur la puissance et le couple maximum.

La viscosité de la boue de forage influe faiblement sur les performances. La
puissance et le couple diminuent légerement lorsque nous utilisons une boue plus
visqueuse. Ces résultats intéressants prouvent que le modéle rhéologique du fluide
(fonction de viscosité) a un effet faible sur les performances des turbines. Néanmoins, elle
doit étre prise en compte dans le choix des meilleures conditions de fonctionnement pour
la turboforeuse.

Tableau 5.3. Influence de la viscosité sur la puissance et le couple maximum.

Viscosité (Pa.s) Puissance max. (W) Couple de décrochage (])
0.00089 1422.35 26.3798
0.001 1405 26.464
0.0015 1349.07 25.85967
0.002 1305 25.37652
0.003 1245.22 24.5159
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5.6 Conclusion

Ce chapitre a été consacré pour une étude paramétrique de l'influence de trois
variables importantes sur les performances de la Turboforeuse, a savoir: le débit
massique, la masse volumique et la viscosité. Cette étude a été menée a l'intérieur d'un
étage de la turbine de forage.

Les résultats de la présente étude sont en concordance avec ceux obtenus dans
d’autres travaux. Les principales conclusions sont résumées comme suit :

La variation du débit du forage produit des changements significatifs sur la
puissance et le couple maximum. Nous trouvons un tres bon accord entre les valeurs
numériques et expérimentales de la puissance maximale générée par la turbine, ce qui
montre la validité et I'efficacité de notre approche.

L'influence de la masse volumique sur la performance maximale est aussi
importante, la puissance optimale et le couple de décrochage obtenues diminuent
significativement lorsque I'on utilise un fluide de forage plus dense.

La viscosité de la boue est celle qui a I'effet le plus faible sur les performances. La
puissance et le couple de décrochage diminuent légerement lorsque 1'on utilise une boue
plus visqueuse.

L'utilisation de l'approche que nous avons choisie, permet une réduction
considérable du colit et du temps pour 'analyse des performances de ce type des turbines
de forage, ce qui sera tres bénéfique sur le processus de fabrication de ces machines.
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Chapitre 6 : Analyses des contraintes

6.1 Introduction

Dans les turbines axiales, le rotor subit des charges mécaniques et
aérodynamiques. Une analyse mécanique est nécessaire pour s'assurer que le rotor peut
supporter ces charges pendant le fonctionnement de la turbine. Dans cette optique
I'analyse des contraintes sur les aubes de la turboforeuse soumise a différentes conditions
de chargement est une question importante qui assure l'intégrité structurelle de la
turbine.

Dans cette étude, I'analyse a été réalisée en utilisant ANSYS MECHANICAL qui est
un outil efficace pour modéliser les contraintes dans le stator et rotor de notre turbine.
Un certain nombre de tests ont été réalisés afin d'établir le degré de précision de
I'approche avant d'effectuer I'analyse. En général, les aubes de turbine sont soumises a
aux contraintes normales et de cisaillement induites par 1'écoulement du fluide[80].
Cependant, cette derniére est bien inférieure a la contrainte normale, donc les charges de
cisaillement ne sont pas prises en compte car elles sont insignifiantes par rapport aux
autres charges[81].

6.2 Contraintes exercées sur les aubes de turbine axiale
6.2.1 Contrainte de traction centrifuge

Le rotor axial de la turbine subit trois contraintes principales, a savoir La
contrainte de traction centrifuge : cette contrainte est due a la vitesse de rotation.
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Figure 6.1: La contrainte de traction centrifuge sur une aube de turbine axiale
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6.2.2 Contrainte normale de flexion du fluide

Ce type de contrainte résulte des forces de pression exercées par le fluide sur les
aubes de la turbine, qui provoque un moment de et entraine des contraintes de traction.

/
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Figure 6.2: Contrainte normale de flexion du fluide sur une aube de turbine axiale

6.3 Méthodologie de la simulation mécanique

Dans cette étude, les contraintes mécaniques et les déformations causées par la
charge de pression mécanique du fluide sont calculées au moyen de I'analyse par éléments
finis (FEA) qui utilise la distribution de la pression sur la surface de 1'aube, calculée par la
simulation numérique de I’écoulement (CFD) comme une condition limite majeure. Une
telle approche peut étre considérée comme une simulation couplée unidirectionnelle du
probléme de l'interaction fluide-structure (FSI). Dans une analyse unidirectionnelle, la
réponse de I'analyse structurelle n'affectera pas I’écoulement du fluide.

Dans ce chapitre, les analyses structurelles statiques sont utilisées pour
déterminer les déplacements, les contraintes, etc. dans des conditions de charge statique.
Une analyse statique calcule les effets des conditions de charge statiques sur une
structure, tout en ignorant I'inertie et les effets d'amortissement, tels que ceux causés par
des charges variables dans le temps. Une analyse statique peut cependant inclure des
charges d'inertie constantes (gravité et forces centrifuges) et des charges variables dans
le temps qui peuvent étre approximées comme des charges statiques équivalentes. La
contrainte est liée a la déformation par[82] :

[o]= [CHe] (6.54)
ou, [o] : vecteur de valeur élémentaire de la contrainte,
[C] : matrice d’élasticité ou du comportement, et
[€] : vecteur de déformation élastique qui s'obtient comme suit :

[¢]=[D]{U] (6.55)
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[D] : matrice des opérateurs de dérivées partielles

[U] = vecteur de déplacement nodal

6.4 Propriétés du matériau et choix du critere de résistance

Dans le module ANSYS MECHANICAL [59], la cellule « Engineering Data » est
utilisée pour définir les propriétés du matériau. Les principales propriétés requises pour
I'analyse structurelle comprennent la masse volumique du matériau, le coefficient de
dilatation thermique, le module d'élasticité, le coefficient de Poisson, la limite d'élasticité
et la résistance limite a la traction. les propriétés du matériau sont illustrées sur la figure
6.3 et dans le tableau 6.1.

Structural Steel /

Fatigue Data at zero mean stress comes from 1998 ASME BPV Code, Section 8, Div 2, Table 3-110.1
Density 7850,0 kgfm®

Structural

|

“ Isotropic Elasticity

Derive from Young's Modulus and Poisson's Ratio
Young's Madulus 2e+11 Pa
Poisson's Ratio 0,30000
Bulk Modulus 1,6667e+11 Pa
Shear Modulus 7.6923e+10 Pa
Isotropic Secant Coefficient of Thermal Expansion 1,2e-05 1/°C
Compressive Ultimate Strength 0 Pa
Compressive Yield Strength 2,5e+08 Pa
-6.6e-1
'\.\\
\\.
‘1-‘-‘-‘-""‘“"—-:.""'--._\__
Strain-Life Parameters H-L“"'"‘*-.
F5.4e+0
0.0e+0 1.0e+1
§.6e+0
=
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5-N Curve =
m
o
T.9e+0
1.0e+0 log(10) 6.0e+0
Tensile Ultimate Strength 4 6e+08 Pa
Tensile Yield Strength 2,5e+08 Pa

Figure 6.3: propriétés élastiques de I'acier standard (ANSYS)
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Tableau 6.1 Propriété de 'acier standard

Masse volumique 7850 kg/m3
Module de Young 200 Gpa
Coefficient de Poisson 0.3
Module de compression 166 Gpa
Module de cisaillement 76.92 Gpa
Contrainte limite de compression 250 Mpa
Contrainte limite élastique (cei) 250 Mpa
Contraintes limite de rupture 460Mpa

e Choix de Critere de résistance

Dans la présente partie du travail il est impératif d’estimer la résistance des aubes,
pour cette fin on utilise le critere de Von Mises. Le critere de résistance de Von Mises
exprimé en terme de contraintes principales est donné par [83]:

1 1 1
5(01 —0)% + E(O-Z —03)% + 5(03 —01)? < d} (6.56)

6.5 Géométrie et maillage
6.5.1 Géométrie

La premiere étape pour effectuer 1'analyse des contraintes sur le rotor et le stator
de la turboforeuse, consiste a décrire la géométrie du modele. Le modéle géométrique de
laroue de la turbine se compose de trois parties distinctes : le moyeu, les aubes et le carter
pour le stator ; le moyeu et les aubes pour le rotor. Cette géométrie est la méme que celle
utilisée pour la partie écoulement qui a été créé par le module Bladegen.

Le modele pourrait prendre en compte soit I'ensemble de la roue de turbine, soit
une section, en tenant compte de la symétrie polaire de la géométrie et des charges. Ce
dernier réduirait significativement la dimension d'un modele élément finis (FEM). Dans
le cas de notre étude, on s’est contenté par I'étude des contraintes sur une seule aube qui
est illustrée sur la figure 6.4 pour le stator et 6.5 pour le rotor.

Figure 6.4: Géométrie d'une aube du stator
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Figure 6.5: Géométrie d’'une aube du rotor

6.5.2 Discrétisation et maillage

La solution des équations mécaniques (équation 2.53),demande la discrétisation
du domaine de solide, et une étude du dépendance du maillage est nécessaire pour
déterminer un nombre suffisant d'éléments ou la taille des éléments[84].

Les différents types d'éléments pour le maillage structurel 3D sont présentés a la
figure 6.6, les éléments tétraédriques, hexaédriques, prismatiques et pyramidaux,
respectivement. Le type d’élément le plus utilisé est celui du tétraedre, car il peut étre
adapté pour le maillage de n'importe quelle forme d’objet tridimensionnel.

L'utilisation de I'hexaedre et des prismes peut réduire considérablement le temps
de calcul ; elle permet également une moindre asymétrie et moins d'erreurs numériques.
Ces éléments peuvent avoir un aspect élevé et donc de réduire le nombre total d'éléments
du modele[85].

Figure 6.6 types d’éléments géométriques utilisés dans le maillage

Le module «ANSYS Meshing» génére un assemblage d'éléments finis
tridimensionnels complet[85], pour le stator et le rotor qui sont représentés dans les
figure 6.7, 6.8; il est constitué d'éléments tétraédriques. Le nombre d'éléments était
limité par les capacités matérielles et le temps raisonnable nécessaire pour résoudre le
probléme. Pour améliorer la précision du calcul, les petits éléments ont été utilisés dans
les endroits ou des gradients de contraintes plus élevés sont attendu.
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Figure 6.7: Maillage du stator

Figure 6.8: Maillage du rotor

6.5.3 Conditions aux limites

Dans des conditions de fonctionnement normales, une roue d’'une turboforeuse
(stator et rotor) est soumise a deux sortes de charges statiques, a savoir la force centrifuge
induite par la rotation (pour le rotor seulement) et la charge due a la pression du fluide
de forage.
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La pression du fluide agissant sur les aubes est obtenue a partir de la simulation
numérique de I'’écoulement (chapitres 4 et 5). Les contraintes dans différentes conditions
de fonctionnement sont analysées plus en détail. Les conditions aux limites suivantes ont
été utilisées dans la modélisation :

Figure 6.9: Conditions de chargement au niveau du stator
Les conditions aux limites pour le stator sont les suivantes :

- Les déplacements nuls (appui fixe) sont supposés au bord supérieur (carter) et inferieur
(moyeu) des aubes du stator (zone B figure 6.9);

- Champ de Pression normale calculé a partir de 1'analyse numérique de 1'écoulement
(figure 6.10), selon les conditions de fonctionnement choisis, ce champ de pression est
appliqué comme condition de chargement sur toute la surface extérieure des aubes (zone
A figure 6.9) ;

Figure 6.10: Distribution de pression au niveau du stator
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Figure 6.11: Conditions de chargement au niveau du rotor

Figure 6.12: Distribution de pression au niveau du rotor

Les conditions aux limites pour le rotor sont les suivantes :

- Les déplacements nuls (appui fixe) inferieur (moyeu) des aubes du rotor (zone C figure
6.11);
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- Champs de Pression normale calculé a partir de 1'analyse numérique de I’'écoulement
(figure 6.12), selon les conditions de fonctionnement choisis. Ces champs de pression sont
appliqués comme condition de chargement sur toute la surface extérieure des aubes
(zone B figure 6.11) ;

- Un champ de forces de volume qui consiste de la force centrifuge causée par la rotation
de la roue (Condition A figure 6.11)

- Conditions sans traction sur le reste du rotor.

6.5.4 Etude de sensibilité de maillage

Il est important de mentionner que lors du processus de discrétisation, une
comparaison de la convergence a été effectuée par rapport a la densité du maillage. Pour
effectuer cette tache on teste un exemple de simulation des contraintes et des
déformations dans les conditions de charges citées précédemment.

Nous avons choisi le déplacement maximal pour tester la sensibilité de sa valeur
obtenue par rapport a la finesse du maillage, cette derniére est dictée par la longueur
d’arétes des éléments choisis et le nombre d’éléments générés.

Le tableau suivant illustre I’évolution de la valeur du déplacement maximal au sein
du rotor en fonction de la finesse du maillage (nombre d’éléments de maillage) du rotor.
On observe que la convergence totale n’est obtenue qu’a partir d’'un maillage de 4323897
éléments, néanmoins un maillage de 1554189 éléments donne des résultats trés proche
tout en complétant le calcul dans un temps largement réduit, car au-dela de cette valeur
I'espace mémoire devient presque saturée méme avec notre machine qui contient 32 Go
de mémoire vive.

Donc dans ce qui suit, nous avons opté pour un maillage du rotor contenant
1554189 éléments pour une aréte égale a 0.4 mm, pour le stator on prend la méme valeur
de I'aréte qui donne un maillage de 1239278 éléments. Ce qui est largement suffisant, vu
que les charges au niveau du stator sont réduites par rapport aux charges appliquées au
rotor

Tableau 6.2 L’influence du maillage sur le parametre de déplacement maximal

Maillage Déplacement (10-6 m)
Longueur de I'élément (m) | Nombre de mailles max
0.02 7378 1.2068
0.005 9420 1.2
0.003 17523 1.2086
0.001 148234 1.21
0.0008 257896 1.209
0.0006 537669 1.2093
0.0004 1554189 1.2098
0.00035 2246975 1,2117
0.0003 3262258 1,2109
0.000275 4323897 1,21
0.00025 5555901 1,21

96




6.7 Résultats et discussions

Dans cette partie, est présentée la distribution des variables d’intérét, pour notre
probleme de chargement: le déplacement, les contraintes (équivalentes et maximales)
ainsi que les déformations (équivalente et maximale). Ceci va nous donner un apergu sur
l'intégrité structurelle de la roue du stator et du rotor sous l'effet des contraintes de
fonctionnement. Comme présenté dans le paragraphe précédent, on se contente d’une
région autour d'une seule aube pour réduire le temps de calcul, ceci est justifié par la
symétrie de la roue de la turbine et des conditions aux limites de chargement surtout pour
le cas de calcul statique qu’on a considéré.

6.7.1 Distribution des contraintes et des déformations
e Le stator

L’étude des contraintes sur un stator ressemble a une poutre supportée des deux
extrémités avec un changement reparti sur toute la surface[86],
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| |
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Figure 6.14: Distribution de Déplacements dans le stator
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Figure 6.16: Distribution de Déformations dans le stator (a- équivalentes, b- maximale)
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Figure 6.17: Distribution des valeurs du facteur de sécurité dans le stator.

Les images précédentes nous donnent un bon apercu sur le comportement

mécanique du stator sous l'influence des charges de fonctionnement. Premierement le
champ de déplacement est maximal au niveau du milieu du bord d’attaque et du bord de
fuite, ce qui est tres attendu vu que c’est des zones d’épaisseur réduite et loin des zones

fixation au niveau du moyeu et du carter.

Les valeurs de contraintes (équivalente de Von Mises et maximale) restent

inférieures a la limite d’élasticité du matériau de la turbine (acier ordinaire) ; ce qui nous

rassure sur l'intégrité structurelle de notre machine, les valeurs maximales des
contraintes sont repérées au point de fixation de 'aube avec le moyeu et le carter.
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Les zones de déformations relatives (équivalentes et maximale) correspondent aux
mémes zones de contraintes maximales, ce qui est largement attendu d’'un matériau
élastique isotrope[87]. Pour bien illustrer la stabilité mécanique de la structure du stator,
on présente la distribution du coefficient de sécurité (calculé a partir de la limite
d’élasticité), il reste largement supérieure aux conditions critiques (valeur unité) avec un
minimum observé au niveau des points de fixations de I'aube, ce résultat nous donne une
idée sur les zones a bien prendre en considération lors des améliorations des
performances mécaniques par des modifications de la géométrie de I'aube pour diminuer
les concentrations de contraintes.

e Lerotor

L’étude des contraintes sur un rotor ressemble a une poutre console fixée sur un coté
et I'autre extrémité est libre avec des chargements repartis sur toute la surface [86],

A
!
!
|
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INEERRRER

Figure 6.18: Schéma d’une poutre console

Figure 6.19: Distribution de déplacements dans le rotor.
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Figure 6.21: Distribution de Déformations dans le rotor. (a- équivalentes, b- maximale).

H: Static Structural rotor
Safety Factar

Type: Safety Factor

Tirme: 1

201072020 21:13

15 Max
10

2,6028 Min
0

Figure 6.22: Distribution des valeurs du facteur de sécurité dans le rotor.
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En ce qui concerne le rotor, puisque la configuration des charges et des supports
est différente surtout avec la présence de la force centrifuge (rotation), ainsi qu'un
systéeme d’écoulement qui génere un champ de pression difféerent, la distribution des
contraintes et des déformations est largement influencée par ces conditions[88].
Commengons par les déplacements dont on remarque ici que la zone libre de 1'aube
présente les plus grandes valeurs spécialement la pointe haute du bord d’attaque ce qui
est tres attendu dans une configuration proche de I'exemple type de flexion.

Les contraintes (équivalentes de Von Mises, et maximale) sont plus concentrées
sur la zone de fixation de I'aube du rotor avec le moyeu de la roue c’est le méme résultats
qu’'a obtenu Zhou et al. [89] avec la turbine Kaplan qui est une turbine axiale de conception
proche d’une turboforeuse, avec un pic observé sur le bas du bord de fuite.

La méme observation est valable pour la distribution des déformations relatives.
Cette zone de concentration de contraintes requiert une attention particuliére pour toute
amélioration de conception.

Le facteur de sécurité est largement supérieur au seuil de la limite élastique.
cependant il faut noter la valeur observée a l'intersection de 'aube avec le moyeu est
inférieur a la valeur calculée pour le stator, qui peut étre expliqué par la présence de
charges de fonctionnement plus grandes.

On termine cette partie par une comparaison entre les valeurs mécaniques
d’'intérét entre le stator (déplacement, contraintes, et déformations), qui sont calculées
par le logiciel ANSYS et ceux mis dans le tableau ci-dessus (tableau 6.2).

Tableau 6.2 Tableau récapitulatif

Stator Rotor
Déplacements | Max. Moyen Max. Moyen
(10-7m) 4.57 1.246 270.8 13.25
Contraintes Max. Equiv. Elaslim. | Max. Equiv. Elas lim.
(Mpa) 75.87 57.68 250 113.69 87.136 250
Déformations | Max. Equiv Max. Equiv
(10-5) 31.02 3.0255 47.935 4.4387

La différence de comportement mécanique entre le stator et le rotor est bien
évidente, vu la différence en type et en intensité des charges supportées ; c’est pour le
déplacement qu’on rencontre le plus grand écart avec une valeur moyenne pour le rotor
qui est 10.6 fois plus grande que celle obtenue pour le stator, I'écart est encore plus grand
pour la valeur maximale (59.29 fois).

En ce qui concerne la contrainte équivalente moyenne et la contrainte maximale
’écart entre le stator et le rotor est moins important, mais reste tres significatif, avec un
écart de 51% et 49% respectivement. On remarque aussi qu’'on approche plus de la limite
élastique pour le rotor vue 'intensité plus grande des charges de fonctionnement pour ce
dernier.

Finalement I'augmentation des valeurs de la déformation équivalente moyenne et
la déformation maximale de la zone rotor par rapport au stator est respectivement 47%
et 54%, qui est dans la méme marge des valeurs observées précédemment pour les
contraintes.
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6.7.2 Influence de la vitesse de rotation sur la distribution de contraintes

Dans cette partie on s’'intéresse a la distribution des contraintes et des
déformations sur la surface du rotor précisément, vu que le stator est fixe et n’est pas
affecté par la variation de la vitesse de rotation. Nous présenterons les résultats pour trois
vitesses de rotation 500,1000, 1500 Tpm pour le méme débit d’écoulement de 33.97 kg/s
utilisé pour la validation de notre modéle numérique d’écoulement au chapitre 4.

e Les déplacements

6,53
5,241e-7
3,9307e-7
2,6209e-7
1,3102e-7
0 Min

1,2854e-7
0 Min

Figure 6.23: Déplacement maximal pour plusieurs valeurs de la vitesse de rotation (.
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e Contraintes
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151037
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Figure 6.24: Contrainte équivalente pour plusieurs valeurs de la vitesse de rotation .
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Figure 6.25: Déformation équivalentes pour plusieurs valeurs de la vitesse de rotation.

A partir des figures 6.23, 6.24 et 6.25 on remarque d’abord que la distribution des
variables d’intérét (déplacement, contraintes équivalente et déformation équivalente) ,
suivent le méme schéma général et la concentration des contraintes et des zones de

déformations élevées sont situées exactement dans la méme région (voir le paragraphe
précédent).

Cependant on remarque que les valeurs de déplacement, de contraintes et de
déformations diminuent faiblement avec 'augmentation de la vitesse de rotation (surtout
pour les contraintes et les déformations équivalentes), mais néanmoins l'écart est
perceptible (voir le travail de Saeed[81]). Ceci peut étre facilement expliqué par les
résultats du chapitre 4, qui nous indiquent que le couple généré par la turbine diminue
linéairement avec I'augmentation de la vitesse de rotation.

Cette diminution a été attribuée a la diminution des gradients de pression due a
I'augmentation de la dissipation dans le domaine fluide a cause de 'augmentation du
mouvement relatif du fluide par rapport aux aubes de la turbine.
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Le faible écart est expliqué par le fait que les contraintes appliquées a la structure
du rotor sont inferieure a la limite élastique, les variations de déformations obtenues sont
trés faibles du fait des caractéristiques mécaniques du matériau de la turbine (acier
ordinaire).

6.7.3 Influence du débit sur la distribution des contraintes et déformations

Le débit est un parametre tres influent sur les performances de la turboforeuse.
Dans ce paragraphe on s’intéresse a I'effet de sa variation sur le comportement mécanique
d’'une roue de rotor de turboforeuse. On calcule quelques parametres mécaniques
d’'intérét (déplacement, contrainte, déformation pour chaque valeur de débit considéré
(20,24 ,28, 34,42 kg/s) et pour la vitesse de rotation on prend les valeurs qui donnent la
puissance optimale. Les résultats du déplacement moyen, de la contrainte équivalente
ainsi que la déformation maximale sont représentés par les courbes suivantes :
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20 25 30 35 40 45
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Figure 6.26: Déplacement moyen en fonction du débit massique.
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Figure 6.27: Contrainte équivalente moyenne en fonction du débit massique.
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Figure 6.28: Déformation maximale en fonction du débit massique.

D’apres les graphes (figures 6.26-6.28), on observe la méme tendance en baisse
des parametres de contraintes (déplacement, contraintes, déformation). Cependant cette
baisse est tres faible, mais reste non négligeable. On peut I'attribuer a la faible variation
du champ de pression appliqué par le fluide sur les surfaces des aube. Ce qui a été bien
illustré dans le chapitre précédent en indiquant une diminution de la valeur de pression
avec 'augmentation du débit, qui augmente la vitesse (effet Bernoulli et conservation de
I'énergie).
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Ces résultats indiquent le lien trés étroit entre la forme de I’écoulement du fluide
et le comportement mécanique de la structure des aubes, qui justifie notre choix de
I'approche utilisée dans cette étude et qui met I'accent sur le couplage de divers types de
phénomenes physiques différents et sur I'influence réciproque de I'un sur I'autre.

6.7.4 Influence de la masse volumique sur la distribution de contrainte et
déformation

Nous répétons la méme procédure utilisée précédemment, sauf que dans ce cas on
s'intéresse a I'influence de la masse volumique de la boue de forage, qui est quantifiée par
I’évaluation des parametres mécaniques d’intérét (déplacement, contrainte, déformation
pour chaque valeur de la masse volumique considérée (1000,1100,1200,1300 ,1400,
1600 kg/m3). Les résultats de déplacement moyen et de la contrainte équivalente
moyenne, et déformation maximale moyenne sont représentés par les courbes suivantes
(figures 6.29,6.30,6.31).
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Figure 6.29: Déplacement moyen en fonction de la masse volumique.
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Figure 6.30: Contrainte équivalente en fonction de la masse volumique.
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Figure 6.31: Déformation équivalente en fonction de la masse volumique.

L’influence de la variation de la masse volumique (augmentation) est illustrée par
les figures (6.29-6.31). Mais ici inversement au cas précédent, on observe une tendance
en hausse des parametres de contraintes (déplacement, contraintes, déformation), cette
hausse est faiblement perceptible, pour les mémes raisons données au paragraphe
précédent.
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6.8 Conclusion

Dans ce chapitre on a pu vérifier l'intégrité structurelles des aubes du rotor et du
stator soumises aux charges de fonctionnement (pression du fluide et force centrifuge),
les contraintes équivalentes calculée par la simulation reste confortablement inferieure a
la limite élastique de I'acier standard qui compose la matiere des disques de la turbine,
néanmoins la concentration des contraintes et des déformations est plus importante au
niveau des bord des aubes.

Les conditions opératoires et hydrauliques (vitesse de rotation, débit, masse
volumique), ont des effets perceptibles mais faible sur l'intensité des contraintes de
charge. Ces derniéres sont dominées par la pression importante (137 bars) exercée par
I’écoulement de la boue de forage sur les aubes de la turboforeuse.
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Conclusion générale

Notre travail est une contribution a I'étude d'une turbine axiale hydraulique de type
turboforeuse. Cet équipement trouve sa justification dans la problématique conjointe de
I'équilibre a trouver entre la demande sans cesse croissante en énergie et la diminution de la
production des gisements traditionnels, ainsi que la nécessité de faire des forages plus profonds.

La réponse qu'apporte notre travail a cette problématique est I'étude des turboforeuses
qui ont pris une grande importance, ces derniéres années. Elles présentent de gros avantages
par rapport aux autres techniques de forages, par leurs endurances et leurs flexibilités.

Afin d'aboutir aux objectifs de notre travail, nous avons choisi d'étudier les
performances de ce type de machine, par une approche multidisciplinaire numérique. Nous
considérons deux aspects physiques de la machine, notamment I'écoulement hydrodynamique
et la mécanique des structures solides.

La résolution numérique des équations gouvernant les phénoménes physiques a été
effectué a l'aide du logiciel « ANSYS 2020 ». A cet effet, nous avons construit un modele
géométrique d'un étage d'une turboforeuse existante. Le maillage a été réalisé a I’aide de «
TurboGrid ». Les solveurs « ANSYS CFX » et «t ANSYS MECHANICAL » ont été utilisé pour
le calcul des écoulements, et des structures, respectivement.

Les principales conclusions auxquelles nous sommes aboutis, a 1’issu de notre travail de
recherche, sont :

- Les performances hydrauliques obtenues sont en tres bonne concordance avec les données
expérimentales du constructeur, prouvant le bien fondé de notre modéle numérique.

- Le tracé des contours de variables hydrodynamiques (vitesse, pression, intensité de
turbulence), a permis de donner une explication physique des évolutions de la performance de
la turboforeuse, en cohérence avec les théories établies de I'aérodynamique des turbomachines.

- L'exploitation de I'approche de simulation numérique, a permis d'effectuer une étude
paramétrique de l'influence des variables physiques (débit, masse volumique et viscosité de la
boue de forage), sur la performance de la turboforeuse

- 1l a été démontré que le débit et la masse volumique ont une influence trés importante sur le
fonctionnement de ces machines (puissance, couple), qui doivent étre pris en considération par
les opérateurs de forage. Par contre, I'effet de la viscosité est peu significatif.

- L'étude mecanique, de la distribution des contraintes et déformation, a permis de verifier
I'intégrité structurelle des aubes de la turbine, soumises aux charges des forces centrifuges et
des pressions d’écoulement.
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Les conditions opératoire et hydraulique (vitesse de rotation, débit, masse volumique)
ont des effets faibles sur I'intensité des contraintes de charge, qui restent dominé par
la pression importante (137 bars), exercée par I'écoulement de la boue de forage sur
les aubes de la turboforeuse.

Perspectives

Dans la perspective d’améliorer ce travail nous suggérons de développer les points

suivants :

Optimisation de la géométrie des aubes de la turbine de forage, selon des criteres de
maximisation des performances hydrauliques, et minimisation des contraintes et
déformation des aubes.

Etude du phénomeéne d’écoulement secondaire dans les zones annulaires de stator et
du rotor, et I'influence sur les parameétres de fonctionnement.

Etude de l'usure des surfaces des aubes par le phénomeéne d’érosion, causé par les
particules de sables injectés dans I’écoulement.

Etude de l'écoulement de fluides complexes ou multiphasiques a travers les
turboforeuses, et I'influences sur le fonctionnement de ces machines.
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