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Résumé : 
 

Le présent travail constitue une investigation numérique sur l'écoulement en trois 

dimensions dans un compresseur centrifuge, où on montre l’affection des performances par 

deux paramètres géométriques, l’angle
2  à la sortie et la section à l’entrée du compresseur  

centrifuge. L'étude est faite selon une approche aérodynamique en régime turbulent mais 

aussi en approche thermodynamique en vue de les comparer. Vu la présence de la couche 

limite, une attention particulière est donnée aux maillages, on propose une technique qui 

permet de spécifier la densité du maillage proche de la paroi. On mettra la lumière aussi 

sur l'éventuelle présence des domaines amont et aval, respectivement la conduite à l’entrée 

et la volute. Enfin on termine par une validation des résultats par ce de la littérature.        

Mots clef : Compresseur centrifuge, turbocompresseurs, aérodynamique, modélisation 

numérique, turbulence. 

 

Abstract: 

This work is a numerical investigation in three  dimensions of a centrifugal 

compressor, with which it shows the influence of two geometric parameters on 

performances, it is the blades angle on the outlet side and the inlet area of the compressor. 

The study is performed under a turbulent aerodynamic approach but also thermodynamic 

approach in light of the comparison. According to the presence of the boundary layer, a 

special attention is given to the meshes; we propose a technique to specify the mesh 

density near the wall. It will also mention the possible presence of areas upstream and 

downstream, respectively the entry pipe and the volute; we end this bay a validation. 
  

Key word: Centrifugal compressor, turbochargers, aerodynamics, turbulence numerical 

modelisation.   
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NOMENCLATURE DES SYMBOLES 

Latins : 

Symbole Définition Unité 

A Section de passage m² 

a 
Accélération  m/s2 

b 
Largeurs respectivement à la sortie de l’aube  m 

C 
Vitesses absolues  m/s 

Cf 
Coefficient de frottement  - 

Cou 
Couple mécanique  N.m 

Cp 
Chaleur spécifique à pression constante j/kg°k 
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Ec 
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Ep 
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F 
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Fd 
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H 
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∆h 
Enthalpie J 

K 
Conductivité thermique W/m.k° 

Kf  
Coefficient de frottement - 

L 
Longueur  m 

lm 
Longueur de mélange  m 

m 
Masse  kg 

m&  
Débit massique Kg/s 

M 
Nombre de Mach - 

Z 
Nombre d’aubes - 

n
r

  
Normale de surface - 

N° 
Nombre d’éléments dans la couche  limite  - 

P 
Pression Pa 

P Puissance W 
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Pt 
Pression totale Pa 

Q 
Quantité de chaleur  j 

qv 
Débit volumique  m3/s 

r 
Rayon  m 

Re 
Nombre de Reynolds - 

Rs 
Rapport de section  - 

T 
Température K° 

t 
Temps s 

u 
Composante de vitesse suivant x m/s 

U 
Vitesses périphériques  m/s 

∆U 
Energie interne - 

V 
Vitesses absolues m/s 

v 
Composante de vitesse suivant y m/s 

v Volume  m3 

W 
Vitesse relative m/s 

w 
Composante de vitesse suivant z m/s 

W  
Travail échangé W 

∆y+ Critère de cohérence du maillage avec l’écoulement - 

∆y 
Taille du premier élément dans la couche limite m 

 
 
 
Grecque : 
 

Symbole Définition Unité 

α Angle de la vitesse absolue ][°  

β Angle de la vitesse relative ][°  

δ Epaisseur de la couche limite  m 

∆  Laplacien - 

ε Taux de dissipation dans le modèle de la turbulence m2/s3 

η Rendement - 

λ  Conductivité thermique W/m.k° 

µeff Viscosité effective Pa.s 

µ Viscosité dynamique             kg/ms  
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ρ Masse volumique 3/ mkg  

   

σ Degré de réaction - 

τ Taux de compression - 

τij Tenseur  - 

φ Grandeur physique réelle - 

φ  Grandeur physique moyennée  - 

ω  Vitesse angulaire srad /  

ω  Taux de dissipation dans le modèle de la turbulence m2/s3 

Ω  Domaine du calcul - 

 
Abréviation   

Abréviation Définition 

RANS Equations  moyennées  de Navies-stokes 

LES Simulation numérique à grande échelle 

DNS Simulation numérique directe 

RMS modèle  des tensions de Reynolds  

CAD Conception assistée par ordinateur  

CFD Calcul numérique des fluides  

 
Indices: 
 

Symbole Désignation 

1 Conditions d’entrée 

2 Conditions de sortie 

i, j, k, Paramètres discrétisés suivant les axes x, y, z.    

 

Exposants: 

 

Symbole Désignation 

‘ Composante fluctuante 
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INTRODUCTION GENERALE  

Ce travail entre dans le cadre des recherches visant à prédire et à améliorer les 

performances des turbomachines, plus précisément les compresseurs centrifuges. Ces derniers 

suscitent de grands intérêts de la part de la communauté scientifique mais aussi des industriels 

en raison de leur vaste champ d’utilisation, notamment dans le domaine des transports 

(voitures, avions). Dans le présent mémoire, il est question d’expliciter les phénomènes 

inhérents à l’aérodynamique interne des compresseurs et d’analyser les performances en 

utilisant l’approche thermodynamique mais aussi une approche par simulation numérique de 

type RANS. Des analyses paramétriques quant aux effets géométriques (angle de calage, 

rapport des sections, ajout de volute….) sur les performances, viennent compléter l’étude qui 

concerne un modèle de compresseur centrifuge de moyenne puissance destiné à la 

suralimentation d’un moteur de camion.       

 Le manuscrit se compose de cinq chapitres, une introduction générale et une conclusion 

générale. 

Le premier chapitre consiste en une étude bibliographique des travaux antérieurs sur le 

domaine des compresseurs centrifuges. En raison de la diversité des approches utilisées pour 

l’analyse de l’aérodynamique interne, on a jugé important de classer les travaux selon trois 

catégories, une catégorie de travaux à caractère analytique où l’approche utilisée est 

essentiellement thermodynamique en mode « fluide parfait » et une seconde catégorie, où 

les équations de Navier-Stockes sont résolues numériquement par le biais de codes de calcul 

et une dernière catégorie dédiée aux travaux expérimentaux. L’intérêt de l’approche « par 

simulation » est mis en relief par la présentation du nombre de travaux durant les vingt 

dernières années.                          

Pour s’initier au domaine des compresseurs centrifuges, une théorie pas « très 

exhaustive » sur les écoulements internes est présentée dans le deuxième chapitre. L’aspect 

technologique des compresseurs centrifuges est aussi présenté ainsi que les définitions de 

ces performances.      
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Dans le troisième chapitre, on s’intéresse à présenter les principales relations utilisées 

pour le calcul des performances selon l’approche thermodynamique (équations d’Euler). Les 

équations de Navier-Stockes sont ensuite écrites dans un repère tridimensionnel sous formes 

instantanées puis moyennées, en accord avec les fermetures qui accompagnent les modèles 

de turbulence.         

Dans le quatrième chapitre, on présente le pré-traitement (pre-processing) nécessaire au 

maillage du domaine de calcul. En effet, en raison de la complexité géométrique des 

éléments de la roue et de la contrainte liée à l’adaptation du maillage à chaque analyse 

paramétrique de la géométrie, nous avons jugé important d’octroyer tout un chapitre à ce 

volet. Les caractéristiques du maillage en proche paroi sont explicitées grâce au 

développement d’un programme (en Matlab), qui s’applique pour chaque domaine de calcul 

(roue seule, roue avec volute) en s’appuyant sur les équations de la couche limite.        

Dans le cinquième chapitre, les détails des maillages et des conditions aux limites 

utilisées dans la simulation sont présentés. On présente aussi les courbes des principales 

performances en fonction des débits tout en se référant à des travaux à caractères 

expérimental et numérique. La comparaison entre les approches thermodynamique et 

aérodynamique est faite pour différentes situations liées à l’analyse paramétrique des effets 

de l’angle de calage, des rapports de section et de l’ajout de volute.         

Enfin, une conclusion générale quant à la sensibilité des performances aux paramètres 

géométriques, est dressée en fin du manuscrit ainsi qu’un ensemble de volets de 

perspectives, que nous comptons explorer pour une éventuelle continuation du présent 

travail.      
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I.1 Introduction :   

Durant les vingt dernières années, nombreux travaux s’intéressent à l’étude des 

écoulements dans les compresseurs centrifuges, ont vu le jour. En raison de la 

diversification des champs d’application de ce type de compresseurs, notamment dans le 

domaine du transport aérien et terrestre, les travaux ont pris de l’ampleur à partir de 

l’année 2000. Le développement recensé de domaine de la mécanique des fluides (CFD), 

fait que la grande proportion des productions scientifique est dédiée à al simulation 

(figure.1). Les analyses expérimentales pour partis mobiles (roues) ont aussi augmenté 

grâce aux techniques de vélocimétrie, cependant les études d’interactions roue-diffuseur 

suscité moins d’importance. Ainsi que les approches analytiques dédier essentiellement 

aux calculs des performances théoriques.      

 
 

Figure(I.1): Nombre d’articles dédiés aux compresseurs centrifuge [28]. 
  

Dans ce chapitre notre recherche bibliographique sera présentée selon l’ordre suivant : 
• Travaux expérimentaux. 

• Travaux analytiques. 

• Travaux de simulation. 

I.2. Travaux antérieurs  expérimentaux : 

Ali Pinarbasi et al.  [16] se sont intéressés à quantifier la turbulence et l’effet de 

l’angle de calage 2β  à la sortie du compresseur centrifuge à l’aide du triple anémométrie à 

fil chaud pour les trois directions de l’espace. Les aubes du diffuseur aval sont calées pour  

avoir une influence significative sur le débit dans l'espace amont à l’entrée du compresseur 

figure (I.2). Les résultats donnent un aperçu des mécanismes de la turbulence et sa 

responsabilité des pertes et montre que pour les simulations avec le mode (RANS) y 

compris les modèles standard d'une ou deux équations, il se peut-être pas suffisant pour ces 
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modèles de les capter avec précision à la sortie du compresseur même pour les petits 

tourbions.  

 
 

Figure (I.2) : Mesure de la turbulence à la sortie du compresseur centrifuge [16]. 

 Gary J. Skoch et al. [63] ont fait une expérimentation sur un compresseur centrifuge 

à haute vitesse, au centre de recherche NASA. Les auteurs ont a proposé une solution pour 

annuler  la production du phénomène de pompage pour les faibles débits. Il s’agit de 

l’apport de l’air injecté circonférentiellement à la sortie du compresseur en direction d’un 

écoulement passant par le carter figure (I.3), en vue d’empêcher le retour, en l’occurrence 

le pompage. L’étude était pour voir l’influence de l’angle de l’injection, le débit injecté, le 

nombre des injecteurs et l’angle entre les injecteurs. Comme résultat, l’air injecté de 

l’extérieur a rendu la stabilité au compresseur.   
 

 

Figure (I.3): Installation d’injection de l’air circonférentielle [63]. 

 J. Galindo et al.  [61] ont fait une étude expérimentale sur la conduite menant au 

compresseur centrifuge pour la suralimentation des engins, vue la rotation du fluide qui se 

produit à l’entrée du compresseur qui produit à son tour la dégradation des performances 

Injection de l’air 
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du compresseur, les auteurs suggèrent une technique pour créer la pré-rotation par un 

diffuseur centrifuge à l’entrée figure (I.4), pour améliorer les performances du compresseur 

et minimiser la production du pompage. 
 

 

Figure (I.4) : Dispositif de pré rotatif du fluide à l’entrée du compresseur centrifuge [61]. 

I.3. Travaux antérieurs  analytiques : 

H. Pourfarzaneh et al. [10]  se sont intéressés à une méthode de modélisation 

usuelle, et applicable dans les processus de conception. Cette méthode peut quasiment 

prédire les caractéristiques du compresseur. Toutefois, dans des conditions de conception, 

l'erreur augmente avec les débits et la vitesse, les résultats ne sont pas fiables en ces points.  

Dans cet axe les hauteurs reconnaissent que leur approche peut être utilisée dans 

une étape d’avant-projet un éventuel dimensionnement, nous ne peut en aucun cas prédire 

le comportement de l’écoulement. Wei Jiang et al. [52] ont développé un modèle 

analytique, qu’ils appellent «banc d’essai virtuel ». Pour les calculs des compresseurs 

centrifuges basé sur la loi de newton et sur le premier principe de la thermodynamique,  

tenant en compte aussi les pertes relatives à la nature de la géométrie (perte de charge 

singulière). Dans cette étude les pertes du compresseur sont les pertes par frottement et les 

pertes par incidence. Ils utilisent un modèle mathématique pour le calcul des 

caractéristiques de n’importe compresseur centrifuge.  

I.4. Travaux antérieurs  de simulation : 

Florin Iancu et al. [39] présentent les effets de la conception et du modèle 

géométrique des roues du compresseur centrifuge sur leurs performances.  Après la 

réalisation d’une roue, l'amélioration des performances ne peut être obtenue que par une 

meilleure finition de la surface. Quant à la simulation, la définition géométrique (tolérances 

d’interpolation) est très importante et surtout l'absence de l’organisation des filets, qui 

génère les surfaces de la roue pour le modèle géométrique et compris les erreurs de la  

construction (réalisation) des roues à un impact direct sur les performances ça était d’après 

des études expérimentales. L’auteur a utilisé deux modèles géométriques pour les roues, un 

à élément droits figure (I.5.a) et la deuxième généré arbitrairement par un outil (CAD) 
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figure (I.5.b). Il a fait la simulation en 3D avec RSM, les résultats numériques montrent 

l’affectèrent les performances calculés causes par le défaut du modèle géométrique et de la 

réalisation de des compresseurs. 

 
 

Figure (I.5): Modèles utilisés pour la construction de la roue [39]. 
    

A. Yammine et al. [18]  ont fait l’étude de l’écoulement en amont d’un compresseur 

centrifuge, dans le but est d’étudier l’influence des distorsions aérodynamiques à l’entrée 

de la roue, sur le comportement du turbocompresseur figure (I.6). Cela était différentes 

géométries à l’entrée du compresseur figure (I.6.a) et figure (I.6.b).  

                                   …… 

(a) Entrée à 90° double coude                         (b) Entrée à 90° simple 

Figure (I.6): Conduites menant à l’entrée du compresseur [18]. 

     Les résultats obtenus pour les deux cas sont représentés sur la figure (I.6.b). Ont 

montré la translation de la cartographie du compresseur où le cas du tube directe est mieux 

efficace celui de le double coude. Par conséquent il faut éviter les complications de l’accès 

de l’air au compresseur centrifuge.    

 

Figure (I.7) : Influence de la géométrie à l’entrée d’air [18]. 

L’aube a ligne droite 

L’aube avec CAD 

Un coude 
Double coudes 
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Abraham Engeda et al.  [49] dans leurs investigation ils simulent l’écoulement 

numériquement en 3D pour  différents types de conduites à l’entré du compresseur 

centrifuge, en prenant une conduite droite avec un convergent a l’entré. Une conduite 

coudé 90° avec convergent a l’entré et une conduite coudé 90° avec convergent menée 

avec des chicanes au virage pour stabiliser l’écoulement à l’entré  figure(I.8). Selon les 

auteurs ce types de géométries provoquent des pertes d’incidence au nivaux de la roue. 

Dans la simulation qu’ils ont menée, toute la roue (360°) est modélisée, la turbulence est 

modélisée par une approximation à deux équations k-epsilon avec les lois des parois, les 

auteures confirme la performance de la conduite droite ainsi que la conduite coudée menée 

des chicanes.   

 
Figure (I.8) : Diverses formes pour la géométrie à l’entrée du compresseur [49]. 

 
Y. K. P. Shum et al. [50] ont étudié l’effet de l'interaction roue-diffuseur sur les 

performances d'un étage de compresseur centrifuge en utilisant trois géométries avec trois 

cas possible : sans diffuseur, avec diffuseur à 9.2% de jeu et à 5.4% de jeu d’un jeu total de 

figure (I.9), l’étude est faite en trois dimensions avec l’approche (RANS). La conclusion 

des auteurs ne stipule que le jeu roue-diffuseur nettement sur la pression le long du plan 

moyen. 

 

Figure (I.9) : Courbes de la pression totale pour différents jeux le long du passage [50]. 
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Kui Jiao et al. [38] se sont intéressé a étudier numériquement la sortie en double 

voies d’un compresseur centrifuge, la simulation était focalisé de l’entré jusqu'à sortie de la 

volute. Il se trouve que cette double sorties a des performances différentes au niveau de 

chaque sorties, hautes performance et basse performances figure(I.10). Une approche 

(RANS) est utilisée avec un model k-epsilon en comparant avec le cas conventionnel à une 

volute les résultats obtenus montrent un rendement élevé pour les deux volutes. Il le sera 

encore plus pour les faibles régimes de fonctionnement où une des deux volutes est fermée. 

    
 

Figure (I.10) : Compresseur centrifuge à double volute [38]. 

Mahdi Nili et al. [15] étudient numériquement l’influence du rapport des sections à 

la sortie du compresseur centrifuge et le jeu d'extrémité sur les paramètres de 

performances. Le rapport de la section à la sortie de la roue est modifié par la largeur de 

sortie radiale d'une valeur initiale de 4,1 mm à une valeur finale de 5,1 mm. Pour les 

rapports des sections de 0,792 à 0,965 figure (I.11). Les résultats de cette simulation  au 

calculé ont montré que le taux de compression a atteint un sommet à un rapport de surface 

de 0,792 alors que le rendement  maximal a une valeur plus élevée est avec l’aire de 0,878. 

Aussi l'augmentation du jeu entraîne une diminution de rendement. 

     
 

Figure (I.11) : Les rapports des sections à la sortie [15]. 
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M. Marconcini et al.  [41]  étudient  l’influence des ailettes secondaires (splitter) sur 

l’écoulement sortant de la roue d’un compresseur centrifuge à haute pression et son 

interaction avec le diffuseur. Les résultats stipulent que les aubes secondaires équilibrent 

l’écoulement entre les aubes de la roue et éliminent la recirculation, figure(I.12).  
 

 

Figure (I.10) : Stabilisation de l’écoulement par les aubes secondaires (splitter) [41]. 
 

 

 

 
 
 

_____________________________________ 
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II.1. Généralités sur les turbomachines: 

II.1.1  Classification des turbomachines  

De nombreux critères servent à classer les turbomachines, les plus importants sont les       

suivants [29]: 

-la nature du fluide, 

-la fonction de la machine, 

-le trajet du fluide par rapport à l’axe de la machine.   

II.1.2.  Selon la nature du fluide :  

Le fluide peut être compressible ou incompressible ; Le fluide compressible  subit des 

variations dans sa masse volumique ρ  dont il faut tenir compte surtout si elles sont 

importantes. Le fluide incompressible  ne subit presque aucune variation dans sa masse 

volumique ρ . 

II.1.3.  Selon la fonction de la machine :  

Il s’agit de transformer l’énergie d’un fluide en énergie mécanique ou réciproquement. 

Si la transformation se fait de l’énergie mécanique en énergie  hydraulique (énergie fluide), la 

machine est dite motrice. Une pompe, un ventilateur, un compresseur,…, font partie de ce 

type de machine. Si la transformation se fait de l’énergie hydraulique en énergie  mécanique, 

la machine est dite réceptrice. Une turbine hydraulique, éolienne,…sont des exemples de ce 

type de machine. Dans  le cas d’une double transformation d’énergie, une machine motrice 

et une réceptrice  sont couplées par le fluide circulant, telles que les transmissions hydraulique 

(coupleur hydraulique, transformateur hydraulique de couple). 

Selon le trajet du fluide par rapport à l’axe de la machine, en général, on distingue : 

• Les machines radiales (centrifuges) : 

Le filet de courant traversant la machine est perpendiculaire à l’axe. 

 

Figure (II.1). Roue motrice radiale. 
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• Les machines axiales : 

Le filet de courant traversant la machine est parallèle à l’axe de la machine. 

 

Figure (II.2) : Roue motrice axiale. 

• Les machines hélico centrifuges ou hélicoïdales : 

Les filets de courant sont situés sur des surfaces de révolution dont la méridienne est inclinée 

par rapport à l’axe.  

 

Figure (II.3) : Roue motrice hélicoïdale. 

 

Une turbomachine est constituée  essentiellement [29]: 

• D'une roue qui permet l'échange d'énergie mécanique entre le fluide et l'arbre.  

• D’un stator qui comprend les brides d’aspiration et de refoulement; il englobe la roue. 

• De paliers qui supportent l’arbre de transmission. 

• De butées  contre-butée assurant le positionnement du rotor dans le stator et encaissent 

les forces axiales. 

• Des dispositifs d’étanchéité qui limitent les fuites du fluide pendant le travail. 
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II.2. Historique : 

 Le compresseur centrifuge est apparu en 1902 en premier dans les turbocompresseurs 

pour la suralimentation des moteurs à combustion interne.  Le premier turbocompresseur 

entraîné par des gaz d’échappement était conçu en 1905. La figure (II.5) représente un 

prototype de turbocompresseur proposé par J.Buchi en 1915 pour les engins diesel. La société 

Général électrique a repris le travail en 1914, pour la première fois a été exploiter par Renault 

pour les moteur d’avion, vingt ans plus tard au cours des années 1930-1940, les travaux 

s’intensifient en Europe et  aux états unis. Ils sont développés pour les avions militaires 

pondant la guerre mondiale. En 1962, la société Chevrolet a commencé à les commercialiser, 

mais on a réalisé qu’utiliser un turbo compresseur augmentera la consommation du carburant. 

Après la crise pétrolière en 1973 les turbocompresseurs deviennent plus commercialisés pour 

des engins diesel, ensuite un grand investissement s’est lancé. Le turbocompresseur a été 

d’abord utilisé sur les moteurs industriels et plus particulièrement surs les moteurs marins. La 

suralimentation des moteurs de véhicules routiers ne s’est imposée sur les moteurs de camion 

que depuis une cinquantaine d’années. Depuis 1980, le turbocompresseur a accompagné le 

développement des moteurs Diesel pour automobiles et devrait prochainement s’imposer de 

plus en plus sur les moteurs à allumage  commandé, dans le cadre de la réduction de 

consommation de ces moteurs [31], [57].  

 

 
 

Figure (II.5) : Prototype du turbocompresseur date de 1905 [31]. 
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II.3. Le compresseur centrifuge: 

 Le compresseur centrifuge peut être centrifuge ou axial ensuite centrifuge ; il produit 

de l’air comprimé pour la combustion, la climatisation, la propulsion…etc. Dans le 

compresseur centrifuge, une haute pression est accomplie pour donner de l’énergie cinétique 

au fluide. Les vitesses sont relativement élevées et il arrive qu’a de telles vitesse ; le 

compresseur s’étouffe et arrive même jusqu'à la casse des aubes, ceci dû au nombre de Mack 

(l’onde de choc), quand il  approche l’unité, c’est une zone à éviter. 

  Un autre phénomène se produit pour les faibles vitesses qu’il s’agit du pompage, 

l’effet de la compressibilité est pris en considération à chaque point du compresseur.  

 Le fluide qui traverse la roue du compresseur, elle lui donne de l’énergie en lui 

communiquant une vitesse de sortie relativement élevée (subsonique) dépendant du taux de 

compression recherché. Dans un compresseur centrifuge, un « rouet » composé d’aubages 

(voir figure (II.7)) aspire l’air axialement et le refoule radialement après l’avoir accéléré et 

comprimé, grâce à l’effet de la  force centrifuge et la vitesse de rotation. Cet air est ensuite 

redressé dans un aubage fixe qui transforme une partie de l’énergie cimérique en pression. Un 

collecteur  récupère cet air comprimé figure (II.9). Le compresseur présente l’avantage de 

fournir un taux de compression, en un étage supérieur à celui d’un compresseur axial à 5 

étages, de l’autre coté son encombrement  radial est important.  

 

Figure (II.6) : Type de compresseur en fonction de débit et de la pression [26]. 
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Les compresseurs centrifuges sont capables de fournir de 900 à 35 000 m³/h de débit. 

On les retrouve dès que la capacité nécessaire dépasse 7000 m³/h. Au delà de 35 000 m³/h, ce 

sont les compresseurs à flux axiales qui prennent le relais. 

- Ils sont particulièrement adaptés et efficaces énergétiquement lorsque la demande est 

relativement constante et élevée, figure. (II.6). 

- Leur consommation spécifique à pleine charge oscille entre 100 et 125 h/m³. Entre 

ces concurrents, les compresseurs axiaux, les compresseurs alternatifs, les compresseurs à vis, 

le compresseur centrifuge est la solution dans de nombreuses situations. 

II.4 Les organes mécaniques d’un compresseur centri fuge: 

Comme tout système mécanique, le compresseur centrifuge se compose de certains 

éléments mécaniques pour achever sa tâche. Ces éléments sont généralement en alliage 

d’aluminium. Dans ce qui suit, il sera représenté individuellement chacun de ces organes.    

II.4.1. La partie amont d’un compresseur: 

La partie amont a pour rôle d’amener l’écoulement jusqu’à la roue. On distingue en 

générale des éléments aussi divers telle que : les  vannes de prérotation axial à l’entrée, un 

plenum d’alimentation. 

II.4.2. Le rotor (roue) : 

La roue est l’élément fondamental du compresseur, car elle assure l’échange de travail, 

il s’agit en effet du seul élément mobile de l’étage. La roue de la figure (II.7) comporte ce que 

l’on appelle une zone inductrice, c’est-à-dire que les pales commencent dans un sens axial et 

finissent par la direction radiale.  

 

      
 

Figure (II.7) : Différentes formes de la roue du compresseur centrifuge. 

 La figure (II.7)  présente diverses formes géométriques de roues de compresseurs 

centrifuges. On remarque notamment les différences entres ces roues en terme de nombre de 

aubes, de hauteur des aubages et d’angle de calage a la sortie. La complexité de ce type de 
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géométrie pleinement tridimensionnelle nécessite l’introduction de surfaces de référence, qui 

rendent l’analyse des écoulements plus accessible. Les surfaces méridiennes sont obtenues par 

projection sur le plan générant le volume de la roue ; les surfaces aube-à-aube sont 

généralement représentées par une transformation conforme au plan moyen et les coupes 

orthogonales qui peuvent être considérées comme quasi-planes.  

II.4.3. Le diffuseur: 

A la sortie du rotor, la pression statique de l’écoulement augmente, mais une partie de 

la pression totale apportée par la roue est présente sous forme d’énergie cinétique. Le rôle du 

diffuseur est alors de ralentir cet écoulement, figure (II.8), car les pertes dans les conduits en 

aval dépendent fortement du nombre de Mach de l’écoulement. Ce ralentissement permet 

aussi la conversion d’une partie de l’énergie cinétique en énergie pression statique [19].  

 

Figure (II.8) : Diffuseur radial d’un compresseur centrifuge. 

II.4.4. La volute : 

Le rôle principal de la volute est de collecter l’écoulement radial à la sortie du 

diffuseur, pour le restituer au système par un conduit tubulaire, par le biais d’une évolution de 

la section de passage. L’écoulement dans la volute est souvent modélisé (hypothèse de fluide 

incompressible) par des spirales logarithmiques, mais une partie du fluide effectue la giration 

complète et se juxtapose à l’écoulement principal au niveau du bec (zone de commencement 

de la spirale), figure (II.9).  

Aubage fixe 
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Figure (II.9) : Le compresseur centrifuge. 

Si la roue se met en rotation, elle donne un débit à la sortie, l’air est ensuite collecté 

par la volute figure (II.10.b), ou bien par un système qui change la direction suivant l’axe de 

rotation pour le cas des turboréacteurs, figure (II.10.a). 

      

           

 

Figure (II.10) : Le compresseur centrifuge en éléments séparés. 
 

II.5. L’exploitation industrielle des compresseurs centrifuges : 

      II.5.1. La climatisation : 

Les conditions très variables auxquelles un avion peut  être soumis dans les différentes 

zones de son domaine de vol, soulignent le rôle primordial du pack de climatisation. En effet, 

suivant l’altitude et les conditions météorologiques ou le lieu géographique, la température 

peut varier entre et −50°C et +40°C et la pression peut descendre jusqu’à 250 mbar (10 000 

m). Ainsi, pour assurer des conditions “viables” dans les aéronefs par exemple, il est 

nécessaire de réguler la température et la pression en cabine, figure (II.11).  

   

(a) (b) 

Entrée 

Roue 

Diffuseur Changeur de direction 
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Figure (II.11) : Vue schématique du groupe de conditionnement d’air dans un avion [19]. 

II.5.2. Les turboréacteurs et l’aviation: 

 Dans le domaine de l’aéronautique, les compresseurs centrifuges occupent un rôle 

important dans certaines situations, vue leur taux de compression plus élevé que cinq étages 

axiaux, où on les utilise pour les turbopropulseurs pour entrainer un rotor vertical tel qu’un 

hélicoptère figure (II.9.a). 

 La figure (II.9.b) représente une propulsion par des compresseurs centrifuges entrainés 

par une source d’énergie mécanique. Ces compresseurs sont orientables et peuvent assurer le 

décollage vertical des appareils.  

 

Compresseur 
centrifuge 
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(a)                                                                        (b) 

Figure (II.12) : Les compresseurs centrifuges en aéronautique [58]. 

II.5.3. Les turbocompresseurs de suralimentation : 

Les turbocompresseurs sont destinés à récupérer l’énergie auprès des gaz 

d’échappement en vue de forcer à haute densité l’air d’admission dans engin thermique 

supérieur à la densité ambiante. Cela permet une augmentation relative à la portion de 

carburant dans le même volume (cylindrée), ce qui implique une augmentation de la 

puissance fournie par l’engin. La figure (II.13) montre le cycle de fonctionnement d’un engin 

à combustion a aspiration naturelle en superposition avec un cycle mené d’un 

turbocompresseur figure (II.15), on remarque bien que le cycle suralimenté fonctionne avec 

des pression élevées, ce qui donne une puissance supérieure, le point 0 est le début de la phase 

d’admission, de la phase de détente qui sera le temps utile du moteur. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (II.13) : Comparaison entre le cycle idéal d’un moteur à aspiration ambiante et celui 

d’un  moteur suralimenté. 
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5’ 

2 

3 
4 
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P 
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5 

Processus : 
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1-2 : compression 
2-4 : combustion 
4-5 : détente 

Aspiration ambiante 
Suralimenté 
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 Tout a commencé le jour ou on avait besoin de puissance supplémentaire sans toucher 

à la taille  des engins. En phase d’aspiration, l’air se dilate, ce qui diminue sa densité et 

diminue sa masse entrante dans la chambre de combustion équation (II.20). L’idée c’était 

d’introduire un diapositif  qui permet d’augmenter la densité de l’air dans le même volume. 

rTp ρ= ………………………………………………………………….….. (II.20) 

Selon équation (II.6) la pression a un impacte direct sur la densité, alors un 

compresseur a était proposé. En réalité cela n’augmente pas le rendement du moteur mais 

donne la possibilité aux engins de céder de la puissance supplémentaire sans toucher au 

volume d’engin. Ce processus est appelé suralimentation. Comme dans toute turbomachine, la 

compression a un travail à consommer. 

 

 

 

Figure (II.14) : Le turbocompresseur. 
 

   Dans un moteur, les composantes qui assurent la continuité du fonctionnement sont la 

pompe à eau, la pompe à huile, l’alternateur,…etc. Dans un premier temps, le compresseur a 

été relié directement avec l’arbre central, tout comme les autres composantes, figure (II.14) . 

Cette méthode a eu un succès pour les engins à essence et les moteurs d’avions, mais 

actuellement elle n’est est plus utilisée à cause des éventuelles risques d’extinctions temps en 

temps.  

La compression de l’air entrant nécessite un compresseur le plus souvent centrifuge à 

cause de son fort taux de compression. Un compresseur centrifuge remplace trois étages de 

compresseur axial dans le monde industriel, il sera l’objet du paragraphe suivant.    

 

 

Volute turbine 

Volute compresseur 

Roue compresseur 
Arbre de connexion 

Turbine 
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II.6. Triangle des vitesses et degré de réaction : 

   Les particules fluides pénètrent dans la roue, figure (II.16), par un passage axial de la 

section définie par ( )11' SrSr −  ensuite radial, avec une vitesse 
→

1C  inclinée d’un angle 1α  par 

rapport à la vitesse périphérique
→

1U  et en sortent par une surface cylindrique de rayon2r , avec 

une vitesse absolue
→

2C  inclinée d’un angle 2α  par rapport à la vitesse périphérique2u
r

. 

        Les états du mouvement à l’entrée et la sortie de la roue tournant à une vitesse angulaire 

constanteω , sont représentés par les triangles des vitesses. Nous décomposons la vitesse 

absolue 
→

1C sur le bord d’attaque en vitesse périphérique ωr11 rU =
→

 et en vitesse relative
→

1W , 

tangente au premier élément de l'aube. La composante méridienne de la vitesse absolue 
→

1C  

sera désignée par le symbole 1mC
→

 et la composante périphérique par
→

1uC . De la même façon, 

nous décomposons la vitesse absolue 
→

2C à la sortie de la roue, pour obtenir les vitesses 

→→
= ω22 rU  et 

→

2W  tangente au dernier élément de l'aube. La composante méridienne de la 

vitesse absolue à la sortie sera désignée par
→

2mC  et la composante périphérique par
→

2uC . 

 

Figure (II.15) : Triangle des vitesses à l’entrée et à la sortie de la roue du compresseur.  

ω  

β  

r1 

r2 

r’ 1 
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Les angles 1α  et 2α  formés respectivement par les vecteurs (
→

1C et 
→

2U  ),(
→

2C et
→

2U ), 

sont appelés angles des vitesses absolues respectivement à l'entrée et à la sortie, tandis que les 

angles 1β  et 2β formés respectivement par les vecteurs (1

→
W et

→
− 1U )et (

→

2W et 2

→
−U ), sont les 

angles des vitesses relatives respectivement d’entrée et de sortie de la roue. Les angles 1β et 

2β constituent en même temps les angles de l’aube, que l'on appelle habituellement angle à 

l'entrée de l'aubage et angle à la sortie de l'aubage respectivement [29]. 

   Degré de réaction : 

 Ce phénomène ce passe dans toutes les turbomachines, il est défini par la réaction des 

aubes sur le fluide, réellement qu’il ne quitte jamais l’aube selon l’angle du calage, on appelle 

sa le degré de réaction et cela concerne la vitesse relative et la vitesse de rotation. On défini le 

degré de rection par : 

 
2

2

U

CU=σ ……………………………………………………….……………….. (II.5) 

 La figure Fig. (II.16) montre l’influence du phénomène de la réaction en changeant  

l’angle 2β , le de degré de réaction est toujours inférieur à l’unité, selon d’autres relations il est 

fortement reliée au nombre des aubes, les recherche théoriques et expérimentale amènent nous 

amener a la formule de Stanitz pour les turbomachines centrifuges [25]. On écrit :  

 
Z

πσ ⋅−= 63.0
1 ………………………….0………………………………………(II.6) 

 Le triangle de vitesse indique que 2wC  s’approche de U2 au fur et à mesure que le  

degré de réaction s’approche de l’unité. Augmenter le nombre d’aubes, c’est augmentes aussi 

le degré de réaction ; un degré de rection de 0.9 pour un compresseur centrifuge correspond à 

19 à 21 aubes. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (II.16) : L’influence de la réaction sur le triangle des vitesses [25]. 
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Cw2 

∆CU 

C2 

Cr2 W2 

β2 β’2 

Cw2 



 

 20  

Chapitre II                                                                                             Théorie des turbocompresseurs  

L’évaluation de la performance d’un compresseur ne se limite généralement pas à un 

seul point de fonctionnement, on la caractérise au travers une cartographie figure. (II.17) du 

compresseur figure des caractéristiques taux de compression en fonction du débit corrigé à 

vitesse de rotation corrigée constante, auxquelles on superpose souvent les contours d’iso-

rendement. 

La limite pour les faibles débits est le pompage, qui se caractérise par une instabilité 

de l’écoulement (parfois jusqu’à inversion du débit), accompagnée d’oscillations de pression 

de grande amplitude, pouvant à terme détériorer la machine. Aux forts débits, la limite est le 

blocage, qui correspond à l’apparition d’une section sonique dans l’étage. 

 

Figure (II.17) : L’influence de la réaction sur le triangle de vitesses [25]. 

Ces deux limites permettent d’introduire une autre mesure importante de la 

performance : la plage de fonctionnement. qui se définit comme suit: 

                                                                           (II.04) 

II.7. Courbes caractéristiques et limite d’utilisation d’ un compresseur centrifuge : 

D’une façon générale, les courbes caractéristiques d’un compresseur sont représentées 

en portant en abscisse le débit massiques m&  et en ordonnée le taux  de compression 
te

ts

P

P=τ  

pour une vitesse de rotation donnée. 

Les performances sont présentées dans un champ débit-pression sur lequel sont 

indiquées les courbes iso-vitesses du compresseur, les courbes iso-rendement et les limites de 

fonctionnement, figure (II.18).  
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Comme dans la figurent(II.18). L’utilisation de valeurs réduites permet de garder la 

carte compresseur invariante par rapport aux conditions d’entrée du fluide. La valeur de débit 

réduit est souvent rapportée à des conditions standards, propres à chaque constructeur, et à la 

forme indiquée ci-dessous (débit-masse) : Les valeurs de pression sont indiquées sous la 

forme de rapports de compression dans lesquels les valeurs considérées sont des valeurs 

absolues et les pressions sont des pressions totales. Les vitesses de rotation sont exprimées 

aussi en valeurs réduites. 

 

 

Figure (II.18) : Carte d’un compresseur centrifuge [25]. 

    Limites d’utilisation d’un compresseur: 

Par principe, le compresseur est relié à deux réseaux, aux pressions différentes, 

l’aspiration (basse pression) et le refoulement (haute pression). Le pompage d’un compresseur 

se produit lorsque le réseau à haute pression du refoulement se vide dans les réseaux à basse 

pression par un débit à contre courant dans le compresseur. Ce phénomène qui peut avoir 

plusieurs causes, provoque une instabilité momentanée des réseaux d’aération (cas où le gaz 

est l’air). Quand le réseau de refoulement est suffisamment vidé dans l’aspiration, le 

compresseur retrouve des conditions de fonctionnement lui permettant de rétablir le débit 

dans la bonne direction, jusqu’à ce qu’un nouveau cycle d’instabilité recommence. Ces 

grandes fluctuations de débit provoquent donc le de pompage, en réseau de la nature 

oscillatoire violent du phénomène de va-et-vient du débit. Chaque inversion de sens du débit 

d’air représente un choc voilent à la chaîne cinématique du compresseur, et pour 
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l’alimentation électrique du moteur principal. Les constructeurs prévoient donc des 

coefficients, soit immédiatement, soit progressivement, par fatigue des éléments soumis aux 

chocs répétés. Conséquences : ruptures d’ailettes sur les compresseurs, force vibrations 

radiales et destruction des pales, usure prématurée des moteurs électriques, éclatements de 

tuyauteries du réseau d’aération. Pour éviter les destructions, les constructeurs prévoient des 

capteurs de pompage ou de retour de débit, qui coupent l’alimentation générale du moteur 

principal. Ainsi, le pompage est moins long et les pièces mécaniques sont moins  sollicitées. 

Mais, ces capteurs n’anticipent pas le problème. 

En allant vers les faibles débits d’air, la pente de la courbe iso-vitesse, d’abord 

négative, passe par une valeur nulle, puis devient positive tout en donnant lieu à de faibles 

variations de pression pouvant être acceptables lors des fonctionnements transitoires. 

Lorsque ces fluctuations de pression deviennent trop importantes, elles peuvent 

remonter jusqu’à l’entrée du compresseur et créer des instabilités qui se traduisent par des 

claquements très bruyants. Ce phénomène est appelé pompage et il convient de ne pas 

fonctionner dans ces conditions. La courbe caractéristique d’un compresseur centrifuge 

présente la limite de pompage sous la forme d’une ligne de pompage, figure (II.19). 

 

Figure (II.19) : Limites d’utilisation d’un compresseur [56]. 
 

Vers les débits d’air élevés, les iso-vitesses chutent rapidement, le compresseur atteint 

une limite de fonctionnement provoquée par le blocage sonique de l’écoulement dans tout ou 

une partie des canaux d’air. D’une façon pratique. 

II.8. Influence de l’ange du calage des aubes sur les per formances du compresseur:  

 Les aubes d’un compresseur ont différents calages : incliné vers l’avant °<902β , incliné 

vers l’arrière °>902β ou  radiale °=902β , figure (II.20).  
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Figure (II.20) : Calage des aubes du compresseur centrifuge.  

 Les aubes inclinées vers l’avant causent beaucoup de pression et provoque moins du 

débit. Les aubes radiales sont encore moins résistantes que les aubes inclinées vers l’avant, 

par contre les inclinées vers l’arrière sont plus favorises au passage du débit que l’élévation de 

pression celles figure (II.21). Mais un avantage qui ce caractérise par moins de consommation 

de la puissance ce qui implique un rendement meilleur. Pour les aubes inclinées vers l’arrière. 

 

 

 

 

 

 

  

Figure (II.21) : Taux de compression en fonction du débit massique. 

Tableau (II.4) : Comparaison entre un compresseur à aubes inclinées en arrière et un autre à 
aubes radiales [55]. 

 

m&  

P 

Radial 

Incliné avant 

Incliné arrière 

Incliné vers l’arrière  Incliné vers l’avant Radial 
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II.9. l’influence de la section d’entrée sur les pe rformances du compresseur: 

 Il est évident que la section d’entrée du compresseur centrifuge peut causer des pertes 

par turbulence sur les performances. Plus la section devient importante, plus l’effet de la 

turbulence devient significatif, autrement dit, c’est le domaine de la zone d’action de la roue 

qui contribue a cette dissipation. 
     
 

 

Figure (II.22) : Les rapports des sections à l’entrée du compresseur.  

II.10. Le point de fonctionnement : 

Le point de fonctionnement F est l’état de fonctionnement qui s’adapte avec le réseau.          

Le point F d’un compresseur figure (II.20), s’obtient par intersection de sa courbe 

caractéristique avec celle du réseau. Le mieux est que le point de fonctionnement soit le plus 

proche possible du point de rendement optimal de la machine, [1]. 

 

 

 

 

 

 

Figure (II.23): Compresseur dans une installation. 
 

La forme de la courbe caractéristique pour compresseur dépond de la géométrie de la 

conduite. Lorsqu’il s’agit de compresseurs centrifuges, elle est constamment croissante en 

écart de pression p∆  en allant des débits élevés aux plus faibles. Lorsqu’il s’agit, par contre, 

de ventilateurs hélicoïdaux, la courbe caractéristique passe par un maximum à grand débit-

massique au voisinage du point de rendement optimal figure(II.20). La courbe caractéristique 

du réseau (dans la même représentation écart de entraîné) a la forme d’une parabole passant 

Point d’arrivée 

 

L’entrée  

La conduite 
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par l’unité des coordonnées figure(II.24). Dans le cas le plus fréquent ou la  turbomachine est 

utilisé pour vaincre la hauteur et une perte de charge, [1]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (II.24) : Point du fonctionnement. 

 

 
 
 
 
 
 
 

____________________________________ 

Caractéristique de la roue  
Caractéristique du réseau 

m&  

τ 
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I.1. Introduction : 

Les équations qui régissent les problèmes de mécanique des fluides sont les équations 

mathématiques différentielles en trois dimensions en l’occurrence les équations de Navier-

Stockes dites approche aérodynamique. Ces équations sont le seul moyen mathématique qui 

peut décrire un fluide dans son mouvement, mais il faut bien noter que résoudre ces équations 

nécessite généralement une puissance informatique colossale. Mais pour certains situations 

ces équations pourraient êtres simplifiées pour une dimension qu’il s’agit de l’approche 

analytique avec plein de supposions et hypothèses, tel que la négligence de la turbulence et 

d’autre processus. Dans ce chapitre on aborde les équations analytiques en une dimension 

suivie par les équations différentielles en 3 dimensions ensuite la modélisation de la 

turbulence.  

III.2. Equations analytiques pour un étage de compr esseur centrifuge:  

III.2.1 Grandeurs totales et  statiques : 

 Dans une transformation adiabatique, en basant sur la loi des gaz parfais, l’évolution 

du système est donné par : 

1

1

01
12

−









=

γ
γ

T

T
pp ………………………………………………………...…….. (III.01) 

D’une manière similaire, la température statique 1T  est mesurée  dans le courant fluide et 

la température totale 01T est mesurée avec l’échauffement par l’énergie cinétique 

figure(III.01):  

pC

C
TT

2

2

101 += ………………………………………………………………….. (III.02) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (III.01) : Relation entre grandeur statique et totale. 
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 Le travail fourni ou récupéré d’une turbomachine à fluide compressible peut être 

retrouvé par le premier principe de la thermodynamique, le bilan d’énergie est donné par : 

( ) ( )[ ]111222 EpEchEpEchmWQ +−++=− & …………..…....………….…….……. (III.03) 

où : 

Q  : La chaleur entrante au système, 

W  : Travail résultant du système, 

m&  : Le débit massique, 

h  : L’enthalpie spécifique, 

Ec  : L’énergie cinétique. 

L’enthalpie totale est donnée par : 

 Echh +=0 ………………………………………………….………………….. (III.04) 

En négligeant les pertes en énergie potentielle (valable pour un fluide à faible masse 

volumique) en supposant une transformation adiabatique: 

 ( )0102 hhmW −=− && ……………………………………………..…………….. (III.05) 

 Pour l’air et les gaz d’échappement ils sont considérés comme des gaz parfait, ils 

obéissent à une loi d’état de types : 

 RTpv = ……………………………………..………………………… ..…….. (III.06) 

où : R=8.314  est la constante des gaz parfait, les chaleurs massiques sont définies comme 

suit : 

p
p T

h
C 









∂
∂=     et     

v
v T

u
C 









∂
∂=    

Pour un gaz parfait,  les chaleurs spécifiques en fonction de la température [56]: 

  
dT

Tdh
TCp

)(
)( =     et     

dT

Tdu
TCv

)(
)( =   alors    dTTCTdh p )()( =   

 L’équation (III.05) devient : 

 ( )0102 TTCmW p −=− & …………………………………..….……..……….. (III.07) 

L’indice ( )0  indique l’état total, le second principe de la thermodynamique montre que 

l’entropie pour un processus réversible est donnée: 

 
T

dQ
dS = …………………………………..……………………….………….. (III.08) 

Pour le cas irréversible s’exprime: 

 
T

dQ
dS > …………………………………..……………………….………….. (III.09) 
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Pour les transformations adiabatiques l’entropie est inchangée. 

 III.2.2 Effet de la compressibilité : 

Le nombre caractéristique des fluides compressibles est le nombre de Mach, qui est 

défini par le rapport des forces d’inertie sur les forces de compressibilité :  

RT

C
M

γ
==

ilitécompressib de forces

inertied'  forces
 ………………    ………………….. (III.10) 

Les grandeurs total sont donnée par:  

En utilisant  
pC

V
TT

2

2

0 +=  , TCh P=  et  
( )1−

=
γ
γR

Cp
 on aura: 

( ) 20

2
1

1 M
T

T −+= γ
..………..……………..…………………………..….….. (III.11) 

d’une manière similaire on pourra obtenir des expression : 

( ) ( )120

2
1

1
−








 −+=






 γ
γ

γ
M

P

P
……….…….........................….…....……..……... (III.12) 

en replaçant 
rT

P=ρ  et  C dans l’équation (III.12) on obtient :  

( ) ( )1

1

20

2
1

1
−








 −+=






 γγ
ρ
ρ

M …………………....…....………….………...……. (III.13) 

La température varie localement  

III.2.3 Equation analytique pour la partie ‘’roue’’  : 

Pour un débit massique constant à travers la machine, on écrit : 

 SCm ρ=& …………………………………………....…....………….…….……. (III.14) 

A l’entrée du compresseur on définie la vitesse absolue 1C  par : 

 
S

m

S

q
C v

ρ
&

==1 …………………………………....…....…………. ……....……. (III.15) 

La vitesse d’entrainement 1U est donnée par : 

 ω11 RU = …………………………………....…....……………..….…..….……. (III.16) 

1R  : Le rayon a l’entré. 

Le triangle se forme par la vitesse relative 1W mesurée par un observateur sur la roue : 

111 WUC
rrr

+= ……………………………………....…....……….…..….….……. (III.17) 

à la sortie on a également : 
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ω22 RU = ………………………………………....…....…………..…..….……. (III.18)  

1R  : Le rayon a l’sortie. 

222 WUC
rrr

+= …………………………....……………......………….……… ….……. (III.19) 

La théorie d’Euler montre que le couple appliqué à un corps en rotation est égale à la 

dérivée temporelle  du moment des quantités de mouvement [25],  figure (III.2). 

 

 

 

 

 

Figure (III.02) : Le couple exercé par une quantité de mouvement [25]. 

Selon la figure (III.2), on exprime le couple mécanique par : 

 ∑ ∧= OMCm
dt

d
Cou

r
……  ……….……......…....……….…...……….… ……. (III.20) 

Les quantités de mouvements situées à l’intérieur de la roue sont constantes le bilan net 

s’écrit : 

( )∑ −= 111222 sinsin γγ RCRCm
dt

d
Cou  

( )1122 RCRCmCou UU −= & ….……  …....…..................………….………..….. ……. (III.21) 

La puissance absorbé est donné par : 

ω⋅= CP   

( )1122 UCUCmP UU −= & ….…….…………………….………….…………….……. (III.22) 

Pour le cas adiabatique une autre expression de la puissance peut être déterminée, en 

utilisant l’équation (III.03) pour un écoulement adiabatique 0=dQ  : 


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TCddhw pttδ  
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


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
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2

2C
TCmP p& …..……….………....…….....………….…………… .…..…. (III.23) 

La puissance isentropique prend la forme : 


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1
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τTmP & ….…….………………..…....……….………………… .……. (III.24) 

Où la puissance réelle est donnée par : 

( )0102 TTCmP p −= & ….…….……………...………....………….…………… .……. (III.25) 
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III.2.4 Le rendement isentropique du compresseur : 

 La définition du rendement cη  du compresseur est le rapport de la puissance pour une 

compression adiabatique par le travail réel nécessaire à obtenir la même pression. Selon le 

deuxième principe de la thermodynamique figure (III.3):   

réel

ueisentropiq
c W

W
=η ………………………………………………………...…………(III.26) 

 On exprime le rendement total: 
 

0102

0102

hh

hh
s

cTT −
−

=η ……………………………………………………… …………(III.27) 

Pour un fluide parfait s’écrit: 

0102

0102

TT

TT

s

cTT −
−=η ……………………………………………………… …………(III.28) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (III.03) : Phase de compression réelle et isentropique. 

 Le rendement peut être exprimé par le rapport des équations (III.24) et (III.25) : 
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
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



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
−
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−
γ

γ

π
η …………………………………………………………………(III.29) 

III.2.5 Pertes de charges dans la roue : 

Elle est due aux frottements de l’air sur les aubes, le moyeu et le carter, causée par la 

vitesse relative W
r

 on écrit :  

2

2
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D

l
kh f=∆ ………………………………………..………………….…… (III.30) 
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III.3 Approche aérodynamique pour un étage de compr esseur centrifuge:  

Les pales, le moyeu et le carter d’une roue de compresseur centrifuge définissent des 

canaux supposés guider l’écoulement. Cependant, certains phénomènes se produisent qui 

empêchent le fluide d’être parfaitement canalisé [19]. 

L’approche aérodynamique est l’établissement des équations de Navier-stocks en tenant 

en compte des frottements du fluide sur les parois et le freinage par le sciage des couches 

fluide dû a la viscosité ainsi que la turbulence qui un phénomène naturelle inévitable qui 

engendre tout fluide en mouvement et quelle représente des pertes aléatoires difficile a 

prédire dans certains cas.  

III.3.1 Equation de continuité :  

L’équation de continuité, traduit le principe de la conservation de masse. La masses du 

fluide contenue dans un volume donné, pendent l’évolution doit être égale à la somme des 

masses de fluide qui y entrent figure (III.04) [54]. 

 

 

 

Figure (III.04) : La conservation de la masse [3]. 

A et B sont des conventions pour les deux termes dans la figure(III.04). 

On considère un fluide représenté par des lignes de courant figure (III.05), pour un 

volume fermé qui entoure une portion de fluide, il est défini par le volume de contrôle v, la 

surface de contrôle S est définie par la surface fermée qui limite le volume de contrôle 

figure(III.05). 

 

Figure (III.05) : Passage d’un fluide à travers un volume de contrôle [3]. 

On exprime le terme A par : 

 ∫∫∫
Ω

Ω⋅= dA ρ                                                                                                         (III.31) 

0 
 

Masse de fluide qui sort du 
volume de contrôle à travers la 

surface de contrôle 

Débit du fluide qui sort du 
volume de contrôle par 

unité du temps 
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Figure (III.06) : Théorème de la divergence. 

La variation de ce volume en temps 
t∂

∂
 est exprimée comme suit : 

 ∫∫∫
Ω

Ω⋅
∂
∂= d
t

A ρ  ……………………..………….         …… …………………..(III.32) 

En supposant que le volume de contrôle est fixe en espace et les borne d’intégration 

sont constantes, l’opérateur de la dérivation dans l’intégrale figure (III.06) : 

 ∫∫∫
Ω

Ω
∂
∂= d

t
A

ρ
 ………………………………….………            ………. …….. (III.33)   

Considérant maintenait le terme B, qui représente le débit du fluide qui sort du volume 

de contrôle par unité du temps   

  dSnVB
S

rr

∫∫ ⋅⋅= ρ ……………………            ……………….……...…… …… .. (III.34)   

Reprenant dans l’égalité A+B=0 selon la figure (III.04) on aura: 

 0=⋅⋅+Ω
∂
∂

∫∫∫∫∫
Ω

dSnVd
t S

rr
ρρ

………………..   ………………...…           …….. (III.35)   

Le théorème de Gauss annonce que le flux d’un champ vectoriel à travers une surface 

fermée S est égal à l’intégrale de sa divergence dans le volume v  limité par la surface 

fermée[3]: 

∫∫∫∫∫
Ω

Ω⋅∇=⋅⋅ dVdSnV
S

rrr
ρρ  ….……….………….……              …...……  …….. (III.36) 

Remplaçant l’équation (III.36) dans l’équation (III.35) :  

0=Ω⋅∇+Ω
∂
∂

∫∫∫∫∫∫
ΩΩ

dVd
t

r
ρρ

….…….…….…….………………            ……….. (III.37) 

0=Ω


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 ⋅∇+
∂
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∫∫∫
Ω
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t

r
ρρ

….…….………..……….… ………              …………. (III.38) 

Puisque le volume est arbitraire dans l’espace, le terme dans l’intégrale est 

nécessairement  nul qui donne finalement l’équation de continuité:  

0=⋅∇+
∂
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V
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r
ρρ

….…………………….………….……           ………………..... (III.39) 
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III.3.2.  Equations de la conservation de mouvement  : 

En se basant sur la deuxième loi de Newton : 

 amFext

rr
⋅=∑ ….…………….…….………………….…..……… ….  (III.40) 

 Les équations résultantes de l’équation (III.40) sont appelées les équations de la 

conservation de mouvement. Les forces peuvent être de volume par gravitation ou a distance, 

ou de surface tel que le sciage des couches fluides sous l’effet de la viscosité elles sont 

données par : 
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Ces dernières sont les équations de Navier-Stocks sous forme conservative, pour un 

fluide newtonien, compressible, visqueux et en régime stationnaire. 

III.3.3. Equation de conservation de l’énergie : 

La variation de l’énergie est due aux effets qui peuvent la changer au sein de l’élément 

fluide, que ça soit la pression, le frottement, la réaction chimique, l’énergie cinétique et le 

travail de dissipation est conservée figure (III.07).  

Le 1er principe de la thermodynamique est illustré dans la formule : 

WQU ∆+∆=∆ …………………                            ……………………………(III.44) 

  

 

 

Figure (III.07) : Le principe de la conservation de l’énergie. 
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C’était l’équation d’énergie pour un fluide newtonien, compressible, visqueux et en 

régime stationnaire. 

L’énergie entrante 
dans l’élément  

Le flux qui passe 
par l’élément  

Le travail transformé en énergie du 
au forces de surface et de volume. 
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III.3.4. Approche d’Euler pour un étage de compress eur centrifuge:  

 C’est une approche simplifiée de l’approche présenté paragraphe(III.2), mais dans ce 

cas seulement la dynamique et le thermique sont pris en, les  pertes par frottement ou par 

sciage des couches fluides sous l’effet de la viscosité moléculaire, la turbulence est supposée 

négligée.    

III.3.4.1. L’équation de continuité :  

 Rappelons l’équation (III.33) : 

 0=⋅∇+
∂
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V
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r
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….…………………………….…… …          …………....    . (III.46) 

III.3.4.2.  Equations de quantité de mouvement d’Eu ler : 
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Ces dernières sont les équations de mouvement écrit en une forme conservative pour 

un fluide newtonien, compressible, non visqueux et en régime stationnaire. 

III.3.4.3. Equations de l’énergie : 

L’équation suivante est l’équation de l’énergie sous la forme : 

( ) )(0 gradTkdivuhdiv ⋅=ρ                                                                            (III.50) 
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III.4 Approche numérique et modélisation de la turb ulence 

    Introduction : 

De nos jours,  l’énorme nécessité de l’information sur le fonctionnement d’un  système 

dépasse l’échelle ordinaire où le calcul d’un paramètre intrinsèque est relativement délicat 

voir inaccessible et moins informant, que soit expérimental ou analytique. À ce stade, à défaut 

d’expérience le calcul numérique domine dans toutes les situations même les plus 

compliquées figure (III.10) car les solutions analytiques sont impossibles dans la majorité des 

cas.  
 

 

 

 

 

 

 

Figure (III.08) : Validité du calcul numérique par rapport l’analytique. 

III.4.1 Les niveaux de simulations pour la résoluti on des équations Navier stokes: 

 Jusqu'à présent, il existe trois approximations possibles, suivant la faisabilité, le temps 

de calcul et la puissance de la machine. En premier lieu l’approche statistique (moyen) 

globale est l’approximation la plus faisable en matière de coût et de temps du calcul.  

La simulation a grande échelle consiste a séparé en grand échelle (moyenne statistique) et 

en petit échelle modélisé ce qui ajoute une étape supplémentaire de calcule plus que 

l’approche statistique figure (III.21). La simulation directe se base essentiellement sur le 

raffinage du maillage sans aucune modélisation de la turbulence, en conséquence, elle 

nécessite une puissance colossale en ce qui concerne les machines de calcul.  

III.4.1.1  Simulation à grandes échelles : 

La simulation à grandes échelle (Large-Eddy Simulation LES), consiste à résoudre 

explicitement la dynamique des grandes échelles (échelles énergétiques dépendantes de la 

géométrie de l’écoulement). Tandis que l’influence des échelles plus petites (ayant un 

caractère plus universel) est modélisée. La méthode est donc basée sur la séparation entre 

grande et petite échelles par le biais d’un filtrage spatiotemporelle, ce qui engendre un surplus 

de calcul [36]. 

Moins d’exactitude  

 

Plus précis  

Théorie  
et analytique 

   
Expérimentation 

 

 Simulation  
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III.4.1.2  Simulation numérique directe: 

Résoudre les équations de Navier-Stokes avec une précision maximale, nécessite de 

prendre en compte toutes les échelles de temps et de la espace de la solution. D’un point de 

vue numérique, cela signifie que les échelles spatiales et temporelles de la discrétisation 

doivent être au moins fines que les plus petites échelles caractéristiques dynamiquement 

actives de la solution. Mais cela n’est pas très efficace pour les écoulements à forte 

turbulence[36]. 

III.4.1.3  L’approximation statistique : 

La modélisation statistique peut être considérée comme le niveau de description le 

plus grossier, il s’agit de calculer directement une solution moyennée figure (III.09). Ceci 

implique que toutes les échelles de la turbulence sont modélisées. Cette approche est appelée 

(RANS) et très utilisée dans les applications industrielles à cause de son faible coût de calcul 

et de l’adéquation entre le niveau d’approximation et les résultats escomptés. Par contre, elle 

ne permet pas de mettre en évidence les évènements rares qui peuvent se  produire dans 

certain cas (instabilité aérodynamique, transport énergétique…).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (III.09) : La description statistique d’un écoulement turbulent. 

Dans cette approximation moyenne, pour une grandeur physique ϕ  qui peut 

représente une température, une vitesse ou une pression, la valeur moyennée de cette grandeur 

en échelle transitoire est exprimée comme suit : 
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Où théoriquement t∆  est considéré théoriquement comme infini. 
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Où encore en introduisant :     

 ϕϕφ ′+= …......................................................................................…............ (III.49) 

Où : 

 φ   : Grandeur réelle. 

 ϕ   : Grandeur moyenne. 

 ϕ ′  : Fluctuation. 

Par définition la moyenne des fluctuations est nulle :  
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=′ ∫
∆
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ϕϕ …..........................................................………..…............ (III.50) 

Avant de dériver les équations moyennées de Navires-Stokes d’un écoulement 

turbulent, rappelons d’abord les relations de base qui relient les grandeurs moyennes à leurs 

fluctuations : 

 0' =ϕ  ,  φϕ =  , 
ss ∂

∂=
∂
∂ φϕ  ,  Ψ+=+ φψϕ ,  ''ψϕφϕψ +Ψ⋅=   

Pour faire apparaître l’effet de la turbulence, on remplace les grandeurs réelles par les 

paramètres moyens comme suit : 
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Pour un écoulement stationnaire compressible, visqueux et sans source interne 

d’énergie, sous forme tensorielle on a : 

Equation de la continuité : 

0=⋅∇ Uρ ……  ………………………………………...…..…..……..   ….... (III.51) 

Equation de quantité de mouvement : 
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Le terme jiuu ′′ρ  représente les tensions fluctuantes ou de Reynolds. 
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Equation de l’énergie : 

( )
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Le terme hu ′′  représente le flux fluctuant de l’enthalpie massique.  

       Les termes de fluctuations représentent des termes inconnus, alors la fermeture du 

problème fait appelle à la notion de la modélisation de la turbulence, elle sera l’objet des 

paragraphes qui vont suivre. 

III.4.1.4  Spectre de l’énergie cinétique de turbul ence :  

 La figure (III.10) ci-dessous montre le tracé du spectre de l’énergie cinétique de 

turbulence E(K,t) en fonction du nombre d’ondes K . Le nombre d’onde est inversement 

proportionnel à la taille du tourbillon. En d’autres termes, la figure (III.10) représente 

l’énergie cinétique turbulente contenue dans les tourbillons de différentes tailles appelé 

cascade de Kolmogorov. On distingue principalement trois zones différentes, comme stipulé 

sur la figure. 

 

Figure (III.10) : Spectre de l’énergie cinétique de turbulence [59]. 

 Une première zone I : à gauche correspondant à des faibles nombre d’onde et des 

grandes échelles de tourbillons. Dans cette zone les tourbillons sont porteurs de la plus grande 

partie de l’énergie et sont insensible à la viscosité. 

 Une deuxième zone III : à droite figure (III.10) correspondant à des grands nombre 

d’ondes et par conséquent à de faibles échelles de tourbillons. Dans cette zone les plus petits 

tourbillons dissipatifs sont fortement influencés par la viscosité. 

 Entre les deux zones, appelée zone inertielle indépendante elle aussi des grandes 

échelles que des petites. L’étendu de cette zone est  proportionnel au nombre de Reynolds de 
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l’écoulement. Elle est d’autant plus large que la différence entre la taille des grands 

tourbillons et les petits est grande. La taille des plus gros tourbillons est déterminée par les 

limites géométriques du domaine de l’écoulement, alors que celle des plus petits est fonction 

de la viscosité cinématique et du taux de dissipation. Pour une situation d’équilibre le transfert 

de l’énergie des grandes échelles vers les petites est égal au taux de dissipation de 

chaleur[59]. 

III.5. Modèles de turbulence :   

 L’élaboration d’un modèle a pour but de résoudre le problème de clôture du système 

d’équations de Navires-Stockes, c’est-à-dire, relier les termes de fluctuations au problème 

initial avec des constantes qui seront déterminées à partir des expériences de références. Il 

existe plusieurs modèles selon des hypothèses et selon la capacité de capter les détails et les 

phénomènes (frottement sur les parois, recirculation…etc.). Un écoulement turbulent est 

caractérisé par son irrégularité à la fois en temps et en espace, la simulation est très délicate. Il 

est très sensible aux perturbations, même faibles, celles-ci ayant tendance à s'amplifier du fait 

de la faible viscosité, d'où la difficulté d'une prédiction détaillée de la dynamique de 

l’écoulement. L'analyse de tels écoulements se fait de manière statistique (calcul de quantités 

moyennes), de fait de la présence de structures de tailles très différentes interagissent entre 

elles augmentent aussi le taux de dissipation de l'énergie. La turbulence possède aussi un 

caractère diffusif qui augmente le taux de mélange et de diffusion des espèces chimiques et de 

la température.  

III.5.1  Modèles de turbulence à deux équations :   

Dans la mécanique des fluides, les écoulements sont presque toujours turbulents, 

caractérisés par un mouvement aléatoires des particules fluides. Jusqu'à présent, les méthodes 

numériques demeurent incapables de résoudre directement les équations de Navier-Stockes 

pour un écoulement turbulent pour des situations réalistes. 

Afin d’éviter ce problème, il est nécessité de développer des hypothèses pour exprimer 

les termes représentants la turbulence dans les équations régissant le mouvement moyen (telle 

que la viscosité dynamique de turbulencetµ ) en fonction des quantités définissants 

l’écoulement moyen. Ces équations sont appelées modèles de turbulence. 

Les modèles de turbulence sont définis comme étant un ensemble d’équations 

algébriques et différentielles basées sur le concept de la couche limite turbulente. 

Après avoir introduit la notion de la couche limite. Prandtl [1875-1953] à développé le 

premier modèle qui reste à nos jours le plus simple des modèles.  Il est basé sur l’hypothèse 
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de la longueur du mélange, quelques années plus tard, et selon le même raisonnement d’autres 

modèles plus complexes ont été développés, donnant lieu à des relations directes entre les 

termes de turbulence et ceux de l’écoulement moyen.  

Une  première proposition a été énoncée par Boussinesq [1842-1929] qui a donné une 

relation entre les vitesses de fluctuation (les contraintes de Reynolds)ijτ , la viscosité de 

turbulence tµ  qui,  contrairement  à la viscosité dynamique dépend de l’écoulement et non 

du fluide. Ce concept est appelé (Eddy Viscosity Modeling) on écrit : 
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     ………………………………….....… (III.56)  

ijδ  : Le symbole de chroeneker (ijδ =1 pur i=j), autrement dit pour une dimension prise : 

y

U
vtt ∂

∂= ρτ ……………………………………………………………...…….. (III.57) 

En décomposant et en analysant la dimension de la viscosité turbulente, celle-ci est 

composée d’une longueur dite de mélange figure (III.11) et d’une vitesse soit:  

'ulv mt ⋅= …………… ……………………………………………………… (III.58) 

 

 

 

 

 

Figure (III.11) : Notion de la longueur de mélange. 

Dans le cas d’infiniment petit, la drivée et la grandeur sont quasiment les mêmes : 

y

U

l

u

m ∂
∂≈'  ………………………………………………………….…………… (III.59) 

En remplaçant dans l’équation (III.58) on trouvera :   

y

U
lv mt ∂

∂= 2  ………..…………………………………………………………… (III.60) 

Dans ce concept, les modèles de turbulence sont classés en 3 catégories figure(III.12): 

• Modèles à zéro équation, 

• Modèles à une équation, 

• Modèles à deux équations.    

+ + + + + + + + + + 
+ 

- - - - - - - - 

Couche accélérée 

Couche décélérée 
lm 
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Figure (III.12) : Classement des modèles de turbulence en cout et en temps [34]. 
 

Critères de choix de modèles : 

Trois critères qui déterminent d’une manière importante le choix d’un modèle de turbulence : 

• La nature physique du problème. 

• La précession des résultats attendus. 

• Le temps de calcul.  

III.5.2 Le modèle de turbulence de Wilcox k- ω [Menter,1993]: 

Près de la paroi, les gradients sont forts. Les effets visqueux sur les procédés de 

transport sont grands. La représentation des processus  dans une simulation numérique 

soulève les problèmes suivants : 

• Comment expliquer des effets visqueux près de la paroi? 

• Comment résoudre la variation rapide des variables d'écoulement qui se produit dans 

la région de couche ? 

Les expériences et l'analyse mathématique ont prouvé que la région proche de la paroi 

peut être  subdivisée en deux couches. Dans la couche le plus secrètes, la prétendue "sous-

couche visqueuse," l'écoulement est presque laminaire et la viscosité (moléculaire) joue un 

rôle dominant dans le transfert thermique.   

Une des insuffisances bien connues du modèle k - ε est son incapacité à traiter les 

parois. Certaines de ces difficultés peuvent être évitées en employant le modèle k- ω  en le 

rendant plus approprié que k - ε  modélise pour des écoulements exigeant la résolution élevée 

de proche paroi, (Par exemple, transfert thermique). L’utilisation du modèle exigerait 

également une résolution proche de la grille prés de la paroi. Cette condition ne peut pas être 

garantie dans la plupart des applications à toutes les parois. 

On écrit une équation de transport pour chacune de ces deux grandeurs, ici : 
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– pour k, l’énergie cinétique turbulente, 

– pour ω, fréquence caractéristique de la turbulence. L’inverse de 
k

εω = représente l’échelle 

de temps caractéristique de la dissipation de l’énergie cinétique k. Un des avantages du k-ω 

est la formulation et le traitement proche de la paroi dont les calculs sont plus précis. La 

viscosité turbulente νt s’exprime en fonction de k et ω : 

 
ω

ρµ k
t = …,…………………………………………………………. (III.73)                                                                                                 

L’énergie cinétique de turbulence s’écrit : 
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La fréquence caractéristique de la turbulence est donnée par l’équation: 
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Les différents coefficients et constantes apparaissant dans ce modèle sont les suivants : 

 2,2,100/9',9/5 ==== ωσσβα k   
 

III.5.4 Le modèle de turbulence  k- ω SST (amélioré)  [Menter,1993]: 

Ce modèle est une amélioration de la version précédente du modèle k-ω standard, la 

viscosité turbulente est modifiée comme : 

( )21
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L’énergie cinétique de turbulence obéir à l’équation : 
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Les fréquences caractéristiques de la turbulence s’écrit: 
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Avec les constant calculé comme suit: 
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Les constantes suivantes sont données par des expériences permet de calé le modèle :             

856.0,5.0,1,85.0,
100
9

,0828.0,
40
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 En raison des formes courbées, des parties fixes et mobiles du compresseur centrifuge, 

il est important d’octroyer une attention particulière au modèle géométrique utilisé dans les 

calculs CFD. Dans ce chapitre les démarches de simulation seront présentées, le modèle 

géométrique et les modalités nécessaires d’arriver à un maillage adéquat. 

IV.1.  Modèle géométrique pour le compresseur centr ifuge :  

      IV.1.1. Géométrie de la roue :  

Le compresseur sur lequel les calculs seront menées et celui montée comme dispositif 

de suralimentation pour un engin du transport (Renault, semi remorque, 1988, moyen 

puissance), la roue est constituer de huit aubes primaire et huit aubes secondaire, disposée 

selon le calage °= 602β , °= 4.451β . À l’entrée et à la sortie, une extension a était établie   

pour assurer un développement de l’écoulement et éloigné la condition plus loin possible [67]. 

 
    

 

 

 

 

 

 

 

Figure (IV.1) : Représentation géométrique solide de la roue du compresseur centrifuge. 

      IV.1.2.  Dimensions  géométriques de la volut e : 

 La volute est technologiquement destinée à la collection de l’air sortant 

circonférentielle de la roue et le rendre canalisé figure (IV.2), cette dernière représente le 

propre passage du fluide.  

 

 

 

 

 

 

Figure (IV.2) : Représentation géométrique du volume fluide de la volute. 

88 

44 
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Ф=10 
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IV.2.Le maillage des domaines : 

La génération du maillage est une phase importante dans la simulation des 

turbomachines, vu l’influence de ce paramètre sur la solution. La géométrie doit être préparée 

préalablement, ceci et effectivement possible par à l’outil ‘’Blade Generator’’ [21], ensuite 

maillée grâce a l’outil ‘’ICEM’’ [21]. 

IV.2.1.Maillage hexaédrique (quadra/hexa) : 

Le maillage structuré est simple à générée, il est économique en nombre d’éléments, 

figure (IV.3), il présente un nombre inférieur de mailles par rapport à un maillage non 

structuré équivalent, il réduit les risques d’erreurs numériques car l’écoulement est aligné 

avec le maillage. Mais il a quelques inconvénients : il est difficile à générer dans le cas d’une 

géométrie complexe, délicat pour obtenir une bonne qualité de maillage pour certaines 

géométries complexes. 

 

Figure (IV.3) : Maillage hexaédrique de la roue. 

IV.2.2 Maillage tétraédrique non structuré (tri/tét ra) : 

Les éléments de ce type de maillage sont générés arbitrairement sans aucune contrainte 

quant à leur disposition. Il est avantageux en ce qui concerne les géométries complexes tout 

en gardant une bonne qualité des éléments, figure (IV.4). Mais en contrepartie il est très 

gourmand en nombre de mailles comparativement au maillage structuré et engendre des 

erreurs numériques (fausse diffusion) qui peuvent être plus importantes si on le compare avec 

le maillage structuré. 

 

 

 

 

 

 

Figure (IV.4) : Maillage tétraédrique de la roue. 
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IV.2.3 Maillage hybride : 

Ce maillage est généré par un mélange d’éléments de différents types, triangulaires ou 

quadrilatéraux en 2D, tétraédriques, prismatiques, ou pyramidaux en 3D. Il combine entre les 

avantages du maillage structuré et ceux du maillage non structuré techniques, figure (IV.5). 

 Il n’existe pas de règle précise pour la création d’un tel maillage cependant, il existe 

différentes approches qui permettent d’obtenir une grille acceptable que nous pouvons 

résumer ces règles par [34]: 

• Maintenir une bonne qualité d’éléments. 

• Assurer une bonne résolution dans les régions à fort gradient de la grandeur calculée. 

• Assurer un bon lissage dans les zones de transition entre les parties à maillage fin et 

les parties à maillage grossier. 

• Minimiser le nombre total d’éléments (temps de calcul raisonnable). 

 

Figure (IV.5) : Maillage hybride [34]. 

IV.2.4 Qualité d’un maillage : 

La génération d’une bonne qualité de maillage est essentielle pour l’obtention d’un 

résultat de calcul précis, robuste et significatif une bonne qualité de maillage repose sur les 

critères suivants : 

• Minimisation des éléments présentant des distorsions. 

• Une bonne résolution dans les régions présentant un fort gradient de la grandeur 

calculée (couches limites, Ondes de choc …etc.) 

Enfin, la qualité de maillage a un sérieux impact sur la convergence, la précision de la 

solution et surtout sur le temps de calcul. Une bonne qualité de maillage est synonyme 

d’absence de grandes distorsions d’éléments, pour cette raison il existe un facteur de 

distorsion Fd  [34]. 

     C’est un calcul basé sur la déviation angulaire,  une méthode  applicable pour tout type 

d’élément. Notons que les grandes valeurs du facteur de distorsion induisent des erreurs de 
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calcul et ralentissent considérablement le processus de convergence. Quelques distorsions, 

figure (IV.6) peuvent être tolérées si elles sont situées dans des régions à faible gradient de la 

grandeur calculée [34]. 

 

 

 
 

Prisme distordu                                           tétraèdre déformé 

Figure (IV.6) : Eléments distordus. 
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
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,
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90
max minmax θθ

dF ……………………………………………………..(IV.01) 

 

Fd 0-0.25 0.25-0.5 0.5-0.8 0.8-0.95 0.95-0.99 0.99-1.00 

Qualité 

d’élément 
excellent bon acceptable pauvre très pauvre mauvais 

 

Tableau (IV.1) : Facteur de distorsion et qualité des éléments [34]. 
 

 La valeur maximale de la distorsion tolérée pour un maillage volumique doit être 

inférieure à 0.90. La valeur maximale de la distorsion tolérée pour un maillage surfacique 

structuré ou non, hexaédrique ou tétraédrique doit être inférieure à 0.75 [34]. 

IV.2.5 Lissage (rapport d’extension d’élément) : 

Le changement dans la taille des éléments de maillage d’une zone maillée à une autre 

doit être graduel figure (IV.7), la variation de la taille des éléments de deux zones adjacentes 

ne doit pas dépasser 20%, ou bien selon la formule suivante [34]. Cette opération est 

considérée pour le traitement près de la paroi.  
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Figure (IV.7) : Taille de deux éléments successifs. 

IV.2.6 Nombre total d’éléments : 

Un nombre important d’éléments de maillage permet sans doute d’améliorer la 

précision des calculs, mais pénalise les ressources informatiques en terme de mémoire et 

alourdit le système. En conséquence, un compromis entre précision et temps de calcul 

s’impose [34]. 

 Des techniques existent pour économiser un certain nombre d’éléments : 

• Utilisation des maillages non uniformes, en concentrant la bonne qualité du maillage 

uniquement dans les zones où c’est nécessaire, 

• Utilisation de la fonction adaptation de maillage pour raffiner uniquement sur des zones de 

fort gradient. 

IV.3.7 Mise en œuvre  de l’approche numérique : 

La courbure de la géométrie et le mouvement de rotation, donnent à la turbulence le 

contrôle du comportement de l’écoulement interne. De ce fait il a été montré par la 

figure(IV.8), figure(IV.9), qu’un attention particulier doit êtres prise en compte proche de la 

paroi en l’occurrence la structure du maillage.  

L’épaisseur caractéristique de la couche limite décroit au fur et mesure que le régime 

d’écoulement augmente, le maillage près de la paroi est primordial non seulement pour bien 

résoudre la couche limite.    
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Figure (IV.8) : Calcul sans traitement de la couche limite. 

 

Figure (IV.9) : Calcul par traitement de la couche limite. 

IV.3. Génération de maillage au niveau de la couche  limite : 

L’un des facteurs les plus importants à l’efficacité du modèle de turbulence, est la 

bonne qualité du maillage à la couche limite figure (IV.10), pour cela, un critère est suggéré 

pour vérifier la qualité du maillage : 

• La taille du premier élément près des parois. 

• Le nombre Minimal d’éléments près de la paroi.  
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Figure (IV.10) : Maillage dans la couche limite. 

IV.3.1 La taille du premier élément près des parois  : 

 Pour  déterminer la taille minimale y∆  du premier élément, il faut concevoir a une 

grille avec laquelle la convergence sera assurée, dans le cas contraire il n’y aura pas de 

convergence et elle sera délicat à atteindre en raison des fortes d’instabilités figure(IV.8).  

 Dans le cas général où l’écoulement est turbulent, le +∆y est une grandeur résultante 

de plusieurs paramètres, il donne une information sur la consistance du maillage avec le 

problème physique, il doit satisfaire la condition suivante 10020 ≤∆≤ +y  [21]: 

 L’estimation, de +∆y sera en relation directe avec le nombre de Reynolds : 

µ

U
L

∞= ρ
Re ………………………………………….……………….………… (IV.04) 

La corrélation de coefficient, fc  du frottement est donné par : 

71Re025.0 −= xfc ……………………………………….………..……………… (IV.05) 

Où x  est la distance totale du domaine. On définie le +∆y  comme le Reynolds local suit : 

ν
τyu

y
∆=∆ + ………………………………….………….……………………… (IV.06) 

Avec y∆ la taille du premier élément près des parois. 

2

2

2
∞

=
U

u
c f ρ

ρ τ ………………………………….………….……………………… (IV.07) 

Où on élimine τu et fc  par les équations (IV.07) et (IV.06). 

 
L

fcyLy
Re
1

80+∆=∆ …….………….………….…………………        …… (IV.08) 

Il y a une relation entre LRe et xRe  constant C de l’ordre xRe  : 

 Lx CReRe = ……...………………………….………….……………………… (IV.09) 

Nous supposant que ce coefficient  1141 ≈C   l’équation (IV.08) devient: 

1413Re80 −+∆=∆ LyLy …………..………….………….………………….…… (IV.10) 

L’écoulement 
global 

Mauvaise résolution de la 
couche limite 

Bonne résolution de la 
couche limite 
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 En raison de la dynamique tridimensionnelle de l’écoulement dans la roue du 

compresseur, une valeur moyenne de l’épaisseur de la couche limite a était déterminer à partir 

des grandeurs moyenne à l’entrée et la sortie de la roue. En ce sens nous avons développé un 

programme en Matlab permettant d’estimer la taille du premier élément et le nombre des 

éléments nécessaire pour couvrir l’épaisseur de la couche limite   

 Les informations à connaître sur la couche limite selon la marge des débits sont 

l’épaisseur de la couche limite, la taille du premier élément,  et le nombre nécessaire des 

éléments près de la paroi figure (IV.11), figure (IV.12) et figure (IV.13).   

 La figure (IV.11) représente la variation de l’épaisseur moyenne du premier élément 

près des parois pour chaque débit. Selon la figure l’épaisseur de la couche limite diminue au 

fur et a mesure que le débit augmente, l’écoulement devient de plus en plus turbulent et il 

s’éloigne de sa forme parabolique (de poiseuille). 

 

Figure (IV.11) : Variation de l’épaisseur moyenne de la couche limite. 

 Le paramètre le plus important pour la simulation est la taille du premier élément prés 

de la paroi qui il est proportionnel à l’épaisseur de la couche limite.  

 

Figure (IV.12) : Taille du premier élément pour divers débits. 
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 Avec division de l’épaisseur sur  la taille du premier élément, on obtient le nombre 

nécessaire des éléments près de la paroi pour couvrir la couche limite produite selon deux 

méthodes, logarithmique et linéaire,  où on gagne énormément en nombre d’éléments pour 

l’utilisation de la distribution logarithmique.     

  

Figure (IV.13) : Maillage et structure de la couche limite. 
 

 Dans processus du maillage, les éléments tétraédriques s’ajustent avec les éléments 

prismatiques parce que les deux cellules ont une surface commune (triangle), selon la figure 

(IV.14.d) (IV.14.e). L’élément prismatique à une propriété d’avoir deux faces parallèle la 

distance y∆  entres ces deux face la taille du premier élément.  

 

                    

 

                                            

 

Figure (IV.14) : Maillage et ajustement des éléments. 
  
 

(a) Maillage de la roue  
°< 90β °= 90β°> 90β

(b) Maillage de la roue  (c) Maillage de la roue  

(d)  assemblage des éléments  

Prisme  Tétraèdre 

(e)  L’ajustement  

y∆  
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IV.4 Configuration du maillage pour différents angl es 2β  : 

 Les géométries pour les trois angles de calage  du compresseur, ont été maillées avec 

trois maillages identiques, mais en trois configurations différentes pour s’assurer de 

l’indépendance de la solution du maillage. Ces configurations sont résumées dans le 

Tableau(IV.2). 

Caractéristique y +  du maillage : 

 Dans le cas des écoulements internes, la couche limite occupe une partie considérable 

de la zone d’écoulement libre. Pour cette raison qu’on calcule le critère de vérification et y+, 

c’est le seul moyen de montrer l’aptitude du maillage à la convergence. Le tableau (IV.2) 

illustre les caractéristiques moyennes de chaque maillage. 

 

Tableau (IV.2) : Configuration du maillage pour différentes angles2β .  
 

 
    Raffinement du maillage :  

 Le passage d’un maillage à un autre était par imposer la taille de l’élément maximal et 

l’élément minimale, on obtient le maillage global pour de la roue en trois configurations 

différentes figure (IV.15), même procédure a été utilisée pour les angles °> 90β  et °= 90β , où 

la structure de la couche limite reste inchangée figure (IV.16).  

                          

         Maillage 1                                Maillage 2                         Maillage 3 

Figure (IV.15) : Raffinage du maillage. 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 162442 223278 365366 

Cellules tétraédriques 106765 155645 263677 

Cellules prismes 53850 67230 100227 

Cellules pyramides 1827 403 1462 
Le nombre de couches 4 4 4 

y∆ moyen 0.0512 0.0512 0.0512 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 63 < y+ <69 39 < y+ <108 53 < y+ <132 

Maillages 
Type d’éléments 

°> 90β °> 90β °> 90β
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Figure (IV.16) : Structure de la couche limite. 
 
 

IV.5 Maillage de la volute : 

 Les mêmes démarches quant à la construction du maillage sont utilisé dans le cas de la 

volute. Les détails figure sur le tableau (IV.3). 

 

Tableau (IV.3) : Configuration du maillage de la volute compresseur.  

 
 

Raffinement du maillage : 

 Le raffinement du maillage à était conçu par imposer la taille des l’élément maximal 

minimale, on obtient le maillage global pour la roue en trois configurations différentes figure 

(IV.17), où la structure de la couche limite reste inchangée. 

 

 
Maillage 1                                          Maillage 2                                      Maillage 3 

Figure (IV.17) : Raffinage du maillage pour la volute. 
 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 105467 63287 175743 
Cellules tétraédriquess 103727 60587 133287 
Cellules prismes 1500 2200 6771 
Cellules pyramides 240 500 35685 
Le nombre de couches 3 3 3 

y∆ moyen 0.153 0.153 0.153 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 53 < y+ <102 28 < y+ <171 42 < y+ <132 

Maillages Type d’éléments 
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IV.6. Préparation du maillage pour l’étude du rappo rt des sections: 

 Dans le but d’aborder la partie de simulation dédier à l’analyse paramétrique, en 

l’occurrence, l’influence de la section d’entrée sur les performances du compresseur 

centrifuge, pour rendre le travaille comparable on va étudier le rapport entre la section de 

sortie et la section d’entrée, dans ce but, quartes géométries avec des sections différentes à 

l’entrée ont été réalisées, ils seront maillés par trois maillages différents. Le rapport des 

sections est calculé par l’équation (IV.11) et résumé dan le tableau (IV.4) : 

== ),,( 21 brrfRs …………              …             b                              ….(IV.11) 

 

 

Figure (IV.18) : Les rapports des sections à l’entrée du compresseur.  

 Les rapports de sections à l’entrée sont calculés a partir les données géométriques et 

résumé dans tableau (IV.4) : 

Tableau (IV.4) : Les rapports des sections. 
 

   

 Pour le bon déroulement de la simulation, il est fortement recommander de déterminer 

préalablement par calculer l’épaisseur, la taille du premier élément près de la paroi et le 

nombre des éléments nécessaires pour couvrir la couche limite. 

 La zone susceptible d’avoir des problèmes de convergence est généralement les zones 

de fort gradient tell que la couche limite et les ondes de choc, il faut retrouver l’épaisseur de la 

zone (couche) qui peut contenir le phénomène ensuite on détermine le nombre des éléments 

selon les deux manières linéaire et logarithmique figure (IV.10).  

  L’épaisseur de la couche limite augmente au fur et à mesure que la section du passage 

compresseur centrifuge augmente et elle diminue au fur et à mesure que le débit croit 

figure(IV.19).   

sR  Rs1 Rs2 Rs3 Rs4 

Rapport  1 0.6607 0.5155 0.4145 

         Section à la sortie 

Section de passage à l’entrée 
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Figure (IV.19) : Les épaisseurs de la couche.               

 La taille du premier élément près de la paroi dans une couche limite diminue avec 

l’augmentation du débit, elle diminue encore plus avec la diminution de la section du passage 

figure(IV.20).  

 

Figure (IV.20) : La taille du premier élément près des parois. 

 Pour nos calculs on a choisi d’utiliser la méthode logarithmique vu son avantage de 

gagner en nombres des éléments figure(IV.21), ce nombre à été calculé itérativement par : 

 ( )
i

i
i y

N
∆⋅

=+ 2,2
log 1

δ
…………                                  b                              …. (IV.12)  

 

Figure (IV.21) : Le nombre des éléments constants et logarithmiques.  
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 Les tableaux suivants sont le résumé de touts les configurations nécessaires pour le 

maillage des quartes géométries (rapports Rs) avec trois maillages pour chaque rapport. 

 

Tableau (IV.5) : Configuration des maillages de la roue pour le rapport (Rs1).  

 

 

Tableau (IV.6) : Configuration des maillages de la roue pour le rapport (Rs2).  

 

Tableau (IV.7) : Configuration des maillages de la roue pour le rapport (Rs3).   
 

Tableau (IV.8) : Configuration des maillages de la roue pour le rapport (Rs4).   
 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 90852 105642 215556 

Cellules tétraédriques 63332 73642 150262 

Cellules prismes 27355 31809 64904 
Cellules pyramides 164 191 389 
Le nombre de couches 4 4 4 

y∆ moyen 0.12 0.12 0.12 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 34 < y+ < 250 25 < y+ <180 53< y+ <192 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 152442 213278 365366 
Cellules tétraédriques 106265 148674 254693 
Cellules prismes 45900 64218 110013 
Cellules pyramides 275 384 659 
Le nombre de couches 4 4 4 

y∆ moyen 0.13 0.13 0.13 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 35 < y+ <166 39  < y+ <144 53 < y+ <102 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 152342 253278 340316 
Cellules tétraédriques 113236 176557 237231 
Cellules prismes 48912 76263 102470 
Cellules pyramides 293 457 614 
Le nombre de couches 4 4 4 

y∆ moyen 0.14 0.14 0.14 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 29 < y+ <169 39  < y+ <108 53 < y+ <132 

 Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3 

N° Total d’éléments 162442 220270 320066 
Cellules tétraédriques 113236 153548 223115 
Cellules prismes 48912 66324 96373 
Cellules pyramides 293 397 577 
Le nombre de couches 4 4 4 

y∆ moyen 0.18 0.18 0.18 
Calcul d’y+  (moyeu, carter, aubes)/3 10 < y+ <179 39  < y+ <320 50< y+ <122 

Type d’éléments Maillages 

Type d’éléments Maillages 

Type d’éléments Maillages 

Type d’éléments 
Maillages 
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Figure (IV.22) : Maillage des géométries pour les quarts rapports Rs. 

 

IV.7. Indépendance de la solution du maillage : 

Une convergence de la solution vers la valeur physique, voudrais dire une consistance 

de la méthode numérique et la stabilité du schéma du calcul figure (IV.23), si ces deux 

condition sont assurées donc l’indépendance de la solution vis-à-vis le nombre et le type de 

cellules du maillage. 

  Figure (IV.23) : Organigramme de convergences [65]. 
 

Dans une modélisation CFD, la solution doit être indépendante de la densité du 

maillage. Le raffinement du maillage peut se faire aussi sous CFX en utilisant la fonction 

«ADAPT», cette fonction adapte la grille de maillage à l’écoulement en intervenant 

particulièrement sur : 

• Les zones à fort gradient (de vitesse, de pression…etc.). 

• les zones définissant les frontières des volumes fluides. 

• A l’intérieur de certaines zones. 

+ 

= 

Equation différentielle 

Equation discrétisée 

Solution calculée 

Solution exacte de l’Equation différentielle 

Solution exacte de l’Equation discrétisée 

Solution exacte de l’Equation différentielle 

Consistance 

Stabilité 

Convergence 

Troncature 

Arrondis et 
initiation 

Erreur de 
discrétisation 
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Le but de l’adaptation de la grille à la solution sous le solveur (CFX), est d’obtenir une 

solution indépendante de la résolution et de la qualité du maillage, cela revient à dire que les 

paramètres de la solution deviennent insensibles au bout d’un certain nombre d’éléments. 

 Suivant la procédure suivi précédemment pour calculer le y∆ , pour chaque débit, on a 

un maillage précis pour chaque  nombre de Reynolds. En principe, on ne peut pas calculer 

avec un seul maillage, le calcul des turbomachines nécessite un calcul sur une plage de débit, 

par conséquence, on a autant de maillage qu’on a de débit et chaque grille doit être triplée 

pour voir l’influence du maillage. Ce n’est pas possible de faire, par des tests successifs 

autour de la valeur de y∆ [34].  

 

 
 

_________________________________________________ 
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V.1 Modèle géométrique : 

 La simulation concerne précisément les composantes de base, le carter, aubes, moyeu 

et la volute, où il existe plusieurs dispositifs pour le compresseur centrifuge figure (V.01).     

  

 

Figure (V.01) : Modèle géométrique à simulé. 

V.2 Hypothèses et conditions aux limites : 

     V.2.1 L’entrée de la roue : 

 La condition au limite à l’entrée est le débit massique du compresseur, spécifiée le 

long d’une direction, cella est imposé normale à la surface d’entrée du compresseur: 

∫=
S

dAUm ρ&  …. n                                                                            ……….…… (V.01) 

Où : ∫
S

dA  est la surface du domaine d’entrée au maillage de résolution, la quantité Uρ  est 

supposé constante sur tout la surface d’entrée durant le calcul.   
 

    V.2.2 La technique (Frozen rotor) : 

 C’est une technique purement numérique 

pour imposer la condition de rotation ω pour les 

turbomachines, dans un sens plus physique, la 

vitesse de rotation est donnée aux parois en 

mouvement. Mais avec une observation plus 

minutieuse, on trouve que la variation de ω et 

linéaire par rapport au passage du fluide a travers la turbomachine, il serait très intéressant 

d’imposer initialement ω pour tout le domaine au lieu de la calculer pour chaque itération. 

 

Parois stationnaire  

Sortie  

Entrée 

Domaine en rotation 

Figure (V.02) : La condition numérique  
«frozen rotor ». 
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  V.2.3. Les conditions aux limites :  

 
Tableau (V.4) : Conditions aux limites pour la roue du compresseur.  

 

V.2.4. Organigramme et hiérarchie de calcul :  

  L’organigramme suivant est une hiérarchie de modalité de calcul sur le code CFX. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure (V.03) : Hiérarchie du processus de calcul par CFX [21]. 

 Débit massique 
[kg/s] 

Pression 
statique 
(sortie) 

[Pa] 

Turbulence 
Vitesse de 
rotation 
[tr/min] 

Température 
statique [K] 

   L’entrée [0.010  à  0.2043] / 5% 0 300 
La sortie / 1 atm / 0 À retrouver 

Les aubes / / / 0 adiabatique 
Le moyeu / / / 0 adiabatique 
Le carter / / / 0 adiabatique 
Fluide (Frozen rotor) / / / 40000 / 

Début 

Initialisation de la solution 

Résolution du déplacement du maillage  

Résolution de la couche limite 

Résolution de l‘hydrodynamique 

Résolution de l’équation de l’énergie 

Résolution de la turbulence  

Critère de 
convergence 

Stop 

Non 

Oui 
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V.3 Validation du maillage  
  

Du fait que les solutions de la simulation numérique ne sont que des approximations, 

l’analyse de la qualité du maillage et son influence sur les résultats est un point fondamental 

qui mérite une attention particulière. Théoriquement, les erreurs liées au maillage doivent 

disparaître pour des mailles de plus en plus fines, jusqu’à atteindre asymptotiquement des 

valeurs indépendantes de la taille des mailles [51]. Ainsi, pour analyser la qualité du maillage 

et son influence sur la solution, trois maillages ont été testés pour CFX. L’étude est menée 

dans des conditions d’opération nominales, en atteignant des résidus minimaux de 10-4. Selon 

la figure (V.15) la grille en rouge est la moins variante par rapport aux deux autres, c’est avec 

cette grille que les calculs seront lancer. 
 

   
Figure (V.04) : Validation de la grille pour la roue.                                            Figure (V.05) : Validation de la grille volute. 

  

   
Figure (V.06) : Validation du maillage pour le Rs=1.              Figure (V.07) : Validation du maillage pour le Rs=0.6607. 

 

  
 

Figure (V.08) : Validation du maillage pour le Rs=0.5155.          Figure (V.09) : Validation du maillage pour le Rs=0.4145. 
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V.4 Caractéristiques du  compresseur centrifuge : 

V.4.1 Caractéristiques propres de la roue du compresseur : 

 Au chapitre (II), on a définie et décrit les principales caractéristiques physiques d’un 

compresseur centrifuge. La figure (V.10) est la validation partielle de la roue du compresseur 

étudié, la courbe en rouge est le calcul CFX en bleu est la courbe du résultat selon [15]. Un 

écart maximal de 12.5% est constaté entre ces deux résultats, dû à la différence géométrique 

entre les deux roues. 

 

Figure (V.10) : Taux de compression de la roue du compresseur. 

 La figure (V.12) est la validation partielle du rendement calculé, par celui de la 

référence [15]. Le rendement calculé a bien pris l’allure avec un d’écart, sachant bien que le 

rendement d’un compresseur est calculé en fonction des températures et des pressions totales 

où on a considéré les parois adiabatiques ce qui influe sur la courbe du rendement. 

 

Figure (V.12) : Rendement de la roue du compresseur. 
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La figure (V.13) est la validation partielle de la puissance calculée en CFX, par la 

puissance obtenue par la référence [15] évaluée analytiquement :  

 

Figure (V.13) : Puissance de la roue du compresseur. 

 Une erreur moyenne de 20.6% a été commis, la puissance et conclue d’après les 

pressions qui ont aussi un écart considérable. L’allure est relativement respectée. Selon la 

courbe, il ne faut pas exclure que le compresseur centrifuge étudié consomme plus de 

puissance que celui de la référence [15]. 

    V.4.2. Influence de l’angle de vitesse relative sur les performances : 

 La figure (V.4) montre l’influence de l’angle de vitesse relative 2β  sur le taux de 

compression. L’angle 120° donne un meilleur taux de compression que les autres angles à 

cause des forces aérodynamiques exercée par les aubes qui sont plus importantes, où l’aubage 

a tendance d’élever la pression plus que les deux autres angles.   

 

Figure (V.14) : L’influence de l’angle 2β  sur le taux de compression par CFX. 
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 Conformément aux résultats obtenues figure (V.15),  le vitesse relative 2β =120° a une 

degré de réaction important contre l’écoulement, en conséquence, il résulte un faible 

rendement, où le vitesse relative 2β =90°  donne un meilleur rendement par rapport aux autres 

vitesse relatives pour les compresseur centrifuge sans diffuseur à la sortie.  

 

Figure (V.15) : Influence de l’angle de vitesse relative 2β  sur le rendement par CFX. 

 Le compresseur centrifuge consomme du la puissance a cause du vitesse relative de 

l’angle 2β  les angles  °> 902β  sont fortement déconseillées, les angles °< 902β sont les plus 

favorables pour des meilleurs performances, finalement l’angle °= 902β  est le meilleurs 

vitesse relative pour les compresseurs centrifuges sans diffuseur à la sortie.   

 

Figure (V.16) : Influence de l’angle 2β  sur la puissance par CFX. 
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    V.4.3 Calcul de l’ensemble roue - volute: 

         V.4.3.1 Caractéristique du taux de compression )(m&τ : 

 Etudier la roue avec la volute est le cas le plus réaliste de la simulation, c’est le but de 

cette partie, les calculs ont été validées partiellement avec une expérimentation [15], a cause 

d’une déférence relative entres les géométries simulées figure(V.17).  
 

 

Figure (V.17) : Taux de compression de l’ensemble roue-volute. 
  

Pour le cas de la roue, une erreur maximale de  4% est commise pour les faibles débits 

au cours du calcul, pareils pour l’ensemble roue+volute. Si c’est cette erreur existe, elle peut 

avoir deux interprétations possible : la première est la mauvaise structure du maillage surtout 

la couche limite où on a contourné la non convergence, la deuxième est par le fait que c’est 

validation n’est pas une validation complète. Calculer seulement la roue est physiquement 

insuffisant, la combinaison avec la volute dévoile un phénomène de recirculation dû à la 

nature de la géométrie et non à la  turbulence, figure (V.18). 

 

Figure (V.18) : Lignes de courant pour l’ensemble roue-volute. 

N=40000 tr/min 

Zone de forte 
recirculation 
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 En sortant de la roue, il y a une distance de redressement d’écoulement avant 

d’atteindre la zone où le fluide se collecte  cela influe pertinemment  la validité des résultats.  

V.4.3.2 Caractéristique du rendement )(m&η : 

 La figure (V.19), est une validation partielle avec une expérimentation, erreur de 27% 

est commise au cours du calcul, le rendement de la roue est élevé par rapport à celle de [15]. 

Cela est dû à deux facteurs capitaux, le premier est lié aux hypothèses fixées au départ, telles 

parois adiabatique et aucune perte de chaleur sachant bien que pour un compresseur le 

rendement est calculé en fonction des températures. Le deuxième facteur est l’angle vitesse 

relative de deux roues sont différentes. 

 

Figure (V.19) : Rendement de l’ensemble roue-volute.  

V.4.3.3 Caractéristique de la puissance )(mP & : 

 Avec une erreur  maximale de 11%, on remarque que les deux courbes de la roue et de 

l’ensemble roue-volute coïncident l’une avec l’autre, est c’est parce que c’est la roue qui 

consomme de la puissance et non la volute. On aura la même puissance consommée. 

L’interprétation de l’écart reste toujours valable, elle concerne le maillage ou bien la 

différence de l’angle de vitesse relative des aubes. Ceci est montré par figure(V.20)  en ce qui 

concerne l’influence l’angle de vitesse relative 2β  sur les performances du compresseur. 
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Figure (V.20) : Courbes de puissance de l’ensemble roue-volute.  

Effet sur l’étude de l’ensemble (Roue-volute) et  la (roue) seule : 

 Etudier la roue seule est une possibilité seulement théorique (en simulation)  en réalité 

on ne peut pas faire la mesure à la sortie et avoir un résultat, mais si on le fait, dans ce cas les 

résultats obtenus auront  une symétrie c’est comme si la roue était chargée uniformément dans 

toutes les directions. 

 Quant à l’emplacement de la volute, c’est une étude totalement différente où la 

symétrie est brisée à cause de l’emboitement de la roue par une géométrie non symétrique, 

parce que le fluide sera collecté circonférentielement vers une seule sortie, figure (V3.21). 

 

            

Figure (V.21) : Comparaison entre les deux configurations d’étude.  

 L’air suit toujours la voie la plus facile (un fort gradient de vitesse), autrement dit, il 

fuit par le passage le plus proche de la sortie de la volute, figure (V.21). Ce qui veut dire 

étudier la roue seule, reste toujours insuffisante, mais emboiter la roue est le cas le plus 

physiquement correct.   
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 La volute est un composant essentiel à la sortie de la roue pour la collection de l’air, 

elle influe énormément en aval de roue. Ainsi que le domaine à l’entré du compresseur 

centrifuge. On a ajouté une conduite de longueur 100 mm la figure (V.22) pour comprendre la 

nature de l’écoulement. Il à un fort rotationnel dû à la vitesse angulaire de la roue, et une autre 

perte de puissance pour faire la rotation à l’entrée c’est pour cela que plusieurs études de 

recherche ont été effectuées, concernant surtout le diffuseur à l’entrée et leur angle vitesse 

relative figure(V.22).          

 

  

Figure (V.22) : La distorsion de l’écoulement à l’entrée du compresseur.  

Comparaison entre les deux études avec et sans volute: 

 Les deux études ont un aspect relativement différent. L’étude avec volute reflète le 

sens réel du fonctionnement du compresseur où l’écoulement est collecté et canalisé, quant à 

l’étude sans volute, elle reste toujours dans un cadre limité. La volute représente une charge 

hydraulique pour le compresseur, que la roue doit vaincre pour amener l’air à sa destination, 

ce qui  affecte les performances du compresseur telles que la chute du taux de compression, et 

le rendement globale du compresseur, figure (V.23) et (V.23).   

      

Figure (V.23) : Taux de compression calculé. 
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Figure (V.24) : Rendements global calculé. 

V.5.Comparaison entre l’approche thermodynamique et l’approche aérodynamique: 

 Il s’est avéré d’après la simulation que les résultats de l’approche aérodynamique sont 

toujours moins en grandeur que les résultats thermodynamique figure (IV.25),  a cause des 

considérations prises en compte par le modèle aérodynamique, telle que l’effet de la 

turbulence, où le modèle calcul point par point (selon la grille du calcul) les pertes de toute 

sorte telle que les pertes par frottements, par incidence et visqueuses le long des parois dans 

tout le passage du fluide a travers le compresseur.  

 

Figure (IV.25) : Le taux de compression obtenu selon les deux approches. 

 Par contre l’approche thermodynamique ne prend pas en considération les effets de la 

viscosité et les frottements, en conséquence ces pertes seront ajoutées aux grandeurs 

calculées, est c’est de cette raison que les courbes thermodynamiques sont toujours en dessous 

figure (V.22) et figure (V.25).   
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Figure (V.26) : Les rendements obtenus selon les deux approches. 

 

Figure (V.27) : Les puissances obtenues selon les deux approches. 

V.6. Influence du rapport de sections à l’entrée du compresseur : 

 La section à l’entrée du compresseur centrifuge est un paramètre géométrique de base, 

il est intéressant de voir l’influence sur les performances, dans le but quatre géométries 

différentes ont été prises pour l’étude de l’effet du rapport de sections à l’entrée du 

compresseur centrifuge, ces rapport sont résumés dans le tableau (V.1) : 

 

Tableau (V.1) : Rapports de sections utilisées. 
 
 

sR  Rs1 Rs2 Rs3 Rs4 

Rapport  1 0.6607 0.5155 0.4145 
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Figure (V.28) : Géométries de la roue pour divers rapports Rs. 
 

 Les résultats de simulation montrent l’avantage du rapport 1=sR  que dentant à cause 

de la minimisation de la section qui signifie une diminution de la turbulence, où minimiser la 

section c’est augmenter les vitesses par conséquent la couche limite devient plus en plus 

mince ça était prouvé au chapitre (IV) par les résultats du programme élaboré. 
 

 Selon les résultats obtenues, les rapports 2sR  et 4sR  ont faible taux de compression, un 

rendement moyen et une faible consommation de puissance mécanique, ceci pourrais être 

explicable par l’effet de la turbulence dans le passage du fluide figure (V.32), où l’énergie 

cinétique turbulente produise.  

    
 

 

 Quant à la puissance 11 =sR  consomme plus de puissance pour les hauts débits en vue 

de remplacer celle qui est perdu aux parois par frottement, le 4sR est très économique pour les 

hauts débits a cause de la section large les frottements sur les parois sont minime 

Figure.(V.31). 

11 =sR  6607.02 =sR  0.41454 =sR  0.51553 =sR  

Figure (V.29) : Courbes du taux de compression 

pour divers rapports.  

Figure (V.30) : Courbes de rendement pour 

divers rapports.  
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Figure (V.31) : Les courbes de puissance pour divers rapports.  

 Dans un compresseur, la section de passage la plus large est celle à l’entrée et puis que 

c’est sur laquelle que cette étude se fait.  Pour le rapport 4sR  on remarque une forte 

turbulence se produit, elle est due au diamètre hydraulique qui a augmenté. D’après la figure 

(V.32), d’après le graphe de taux de compression, on voit la pression décroit face au autres 

cas.  Le rapport 3sR  est moins affecté mais la turbulence reste propagée dans la zone de 

passage de la roue du compresseur. Le rapport 2sR  caractérise la diminution de la section où la 

turbulence se réduit et se penche vers les parois mais d’après les courbes elle reste toujours 

moins efficace que pour le rapport 3sR  pour les faible débits.  

 Le rapport 1sR  a un excellent résultat en ce qui concerne les performances ; la 

turbulence se réduit au niveau des parois, ce qui est du à l’augmentation de la vitesse de 

l’écoulement.    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure (V.32) : Energie cinétique turbulente pour divers rapports de section. 

0.5155=R  

1=sR  

6607.0=sR  

0.4145=sR  
0.5155=sR  
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 Plus que la section à l’entrée augmente, plus l’effet de la turbulence concerne la zone 

intérieure de l’écoulement. Plus la section d’entrée du compresseur diminue, plus que la 

turbulence s’intensifie prés de la paroi. 

V.7. Détermination de la limite sonique : 

 Ce phénomène se produit dès que le débit atteint 0.3737 kg/s, autrement un Mach 

égale à l’unité, la procédure pour retrouver ce point est d’aller plus loin vers les débits en 

croissance. On teste à chaque calcul la valeur maximale du nombre de Mach ; pour notre cas 

le domaine le plus vulnérable est la sortie de la roue du compresseur figure (V.32). 

 

Figure (V.33): Contour du nombre de Mach. 
 

Sur la courbe caractéristique, la limite du blocage sonique est une limite d’utilisation 

que l’on ne doit pas dépasser. Pour les conditions et les données de notre cas, on fait référence 

à la vitesse de rotation ; cette limite est schématisée par le point vert qui désigne l’état critique 

de fonctionnement, figure (V.33) .  

 

Figure (V.33) : Limite du blocage sonique du compresseur centrifuge. 

N=40000 tr/min 

Zone sonique 
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CONCLUSION GENERALE ET PERSPECTIVES  

  

En accord avec les résultats que nous avons obtenus, il s’avère que les performances du 

compresseur centrifuge sont fortement dépendantes des paramètres géométriques, plus 

précisément de l’angle de calage et de l’aire de la section d’entrée de la roue. Dans ce contexte, 

on remarque que les angles de vitesse relative inférieurs à 90° ( °≤902β ) offrent de bonnes 

performances, ainsi que des rapports de section avoisinants l’unité ( 1≈Rs ).     

Les performances du compresseur centrifuge en absence de volute paraissent plus 

importantes que lorsqu’une volute est adjointe à la roue, malgré que les résultats soient en bon 

accord avec des travaux antérieurs. En raison des difficultés liées à la mesure de la vitesse à la 

sortie de la roue, les volutes permettent d’éloigner « en aval » la réelle sortie de roue, la mesure, 

bien qu’elles sont considérées comme des charges hydrauliques menant à faire chuter le 

rendement. Ceci est confirmé dans nos résultats puisque le rendement passe de 92% pour volute 

à 76% avec l’installation d’une volute.              

D’autre part, même si l’étude thermodynamique se trouve quelque fois utile pour la 

prédiction des performances « maximales » du compresseur centrifuge, elle révèle bien ses 

limites quant à la prise en compte des pertes par frottement ou par turbulence. Par la même, la 

simulation nous a permis d’explorer la plage des hauts débits massiques, voir d’atteindre la limite 

sonique.   

Perspectives :         

En raison des fortes instabilités aérodynamiques dans les écoulements internes aux 

compresseurs centrifuges, dues à la disparité des niveaux énergétiques des structures turbulentes, 

il serait intéressant de quantifier les transferts entre les grosses et les petites structures 

tourbillonnaires de l’écoulement. Ceci n’étant évidement pas offert pas les méthodes de type 

RANS, où seul l’écoulement moyen est capté. A cet effet, nous proposons d’utiliser des 

approches par filtrage des équations de Navier-Stockes (de type L.E.S), tout en étant conscient de 

l’importance des moyens de calcul requis. Dans ce contexte, il serait aussi intéressant d’explorer 

les fines structures en proche paroi afin de déterminer des critères de décollement de la couche 

limite, dans le but de les corréler aux pertes de performances globales.       
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Sur un volet technologique on prévoit d’investir l’interaction entre l’écoulement amont 

juste avant l’entrée de la roue, dans le but d'élucider l’influence du profile de la géométrie en 

amont sur les performances.   

On pourra étendre ce travail dans le cadre d’un doctorat, vers une recherche 

expérimentale où on pourra valider les résultats numériques. Par ailleurs, une installation 

expérimentale dans notre faculté est le moyen idéal par excellence qui permet au chercheur 

d’aller plus loin dans ses investigations. 
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A1.1  Le code ANSYS-CFX : 

 Le code ANSYS-CFX est programme commerciale avec interface graphique d’un 

programme source en C, c’est un outil de calcul qui aide à simuler les problèmes physiques en 

mécanique des fluides ainsi que la mécanique des solides ou bien l’interaction. La CFD sur 

ANSYS-CFX est utilisé dans plusieurs domaines en ingénieries et applications tel que : 

• Environnent:  Dispersion des polluants dans air ou l’eau.  

• Energies: turbomachines.  

• Moteurs industrielles: Modélisation de la combustion, aérodynamique voiture.  

• Sécurité sanitaire: Etude de la combustion et des fumés.   

• Médicale: les écoulements du sang dans les vaines.  

• Conception: Ventilation des bâtiments. 

• Electronique: Transfer de chaleur des circuits électroniques.  

• Processus industrielle: Mixage des vaisseaux, réacteur chimique.  

    

 Figure(A1.1) : Interface commerciale d’ANSYS-CFX [21]. 

A1.2  Propriétés du code : 

Tableaux (A1.1) : Propriété générale de code ANSYS-CFX. 

Composantes 
Base de 

programmation Version  Data  

Turbogrid C++ 11.0 2007 
Blades générator C++ 11.0 2006 
Pre- CFX C++ 11.0 2007 
CFX-solver C++ 3.3.4 2006 
CFX -post C++ 11.0 2006 
ICEM C++ 10.1 2003 
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A1.3 Préparation de la géométrie :   

 C’est par la composante du code ‘’Blades generator’’ qu’on puisse générer une seul aube 

avec toutes ses dimension et angle de calage remplis dans une boite du dialogue 

Figure(A1.2), qui contient des modèles près (pompe, compresseur, ventilateur…etc.), ce dernier 

fait une interpolation surfacique des données Figure(A1.3).   

 

Figure(A1.2) : Boite du dialogue des modèles. 

 

Figure(A1.3) : Boite du dialogue pour l’interpolation. 
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A1.4 Le maillage :   

 Le maillage a était réalisé par la composante ‘’ICEM’’ en important la géométrie ensuite 

on définie les conditions aux limite géométriquement, elle vienne l’étape de fixer les taille des 

éléments en l’occurrence le nombre des éléments ainsi que les type des éléments 

figure(A1.4).Après le calcul du maillage, il est exporté vers le pre-cfx pour être calculer.  
 

 

Figure(A1.4) : Spécification des conditions aux limites. 

 

Figure(A1.5) : Spécification des critères topologiques pour le maillage. 
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A1.5 Le Pre-cfx :   

 C’est l’étape de définition des valeurs numériques et connexion physiques 

Tableau(A1.2) pour les conditions aux limites fixées précédemment, il vient encore le passage 

au lancement du calcul. 

 

Figure(A1.6) : Spécification du nombre et du type d’éléments. 

 

Caractéristiques CFX-5 

Domaine de  simulation 
Roue complète =16 canaux 
+ Volute 

Maillage du  conduit Non-structuré 

Maillage de  la Roue Non-structuré 

Maillage de la Volute Non-structuré 

Condition  d'Entrée Débit massique  

Interface  (Roue/Volute) Frozen-rotor 

Condition  de Sortie Marge du débit massique 
[kg/s] 

Modèle de  turbulence wk −  

Schéma  numérique Second Ordre 

Résidu Moyenné (RSM) 410−  
 

Tableau (A1.2) : Condition fixé sur Pre-cfx. 

 



Annexe 1                                                                                               Présentation du code ANSYS-CFX 

e 
 

A1.6 Le cfx-solver :   

 Le pre-cxf génère un fichier de définition qui sera lu par le cxf-solver, proprement c’est 

la résolution des équations discrétisées, on peut poursuivre l’évolution du calcul en matière de 

précession ou de convergence. 

 
Tableau (A1.2) : Courbe de convergence et rapport de simulation. 

 

A1.7 Le cfx-post :   

 Le cfx-solver génère un fichier de résultats, avec lequel tout sera visualisé et tracer les 

courbes, les contours ou tout détail sera susceptible d’être nécessaire a calculé et sur cette base 

que ces résultats seront discutées.  

 
Tableau (A1.2) : Visualisation des résultats. 
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Annexe 2 
 

A2.1. Principe de la méthode des volumes finis: 

Le code de calcul qu’on a utilisé est basé sur la méthode des volumes finis, qui tien en 

compte du domaine spatial du volume fini de contrôle en utilisant le maillage approprié. Les 

équations gouvernantes sont intégré sur chaque volume de contrôle en l’occurrence les équations 

de conservation de masse, de quantité de mouvement, d’énergie et les fractions massiques des 

espèce associées à d’autres scalaires dépendants de la nature de l’écoulement, ils sont conservés 

en forme sur chaque volume de contrôle, la figure ci-dessous montre un ensemble d’élément. La 

partie hachurée contenant le centre des éléments, [21].    

 
 

Figure (A2.01) : Surface de contrôle [21]. 
  
 Chaque nœud est entouré par la surface de contrôle, cette surface définie le volume de 

contrôle en chaque direction. Toutes les informations recueillies sont emmagasinées  aux nœuds 

des éléments formant le volume de contrôle, considérant la forme moyennée des équations de 

conservation de la masse :  

 0=⋅∇ iUρ ….……………….……………………………….….......…… …   ..… (A2.01) 

L’équation de la quantité de mouvement s’écrit: 
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Ces équations sont intégrées dans le volume de contrôle, et le théorème de divergence de 

GAUSS est appliqué pour convertir la somme des volumes intégraux en surface intégrale :    

0=⋅∫ j

s

jdnUρ ….…………………………………………….…..…..……     ….. ... (A2.04) 
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 Où V et s sont respectivement le volume et la surface de contrôle de l’intégration et dnj est 

la normale à la surface orientée. Le volume intégral représente la source des termes 

d’accumulation et la surface d’intégrale représente la sommation des flux. 

  La première étape à la solution numérique de l’équation différentielle exacte a pour but 

de créer un système algébrique linéaire, qui ce fait par la conversion de chaque terme en forme 

discrète. Considérant l’exemple ci-dessous d’un élément isolé [21].    

 
 

Figure (A2.02) : Cellule isolé d’un maillage 2D [21]. 

Notons par (ip) le point d’intégration, la discrétisation des équations devient : 

( ) 0=∆⋅∑
ip

ipjj nUρ ….………………………….…..…..………………....…  …..... (A2.07) 
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 Où t∆  est le pas du temps, 
jn∆ est la discrétisation en espace de la surface orientée, 

ipm& est 

le débit passant, la surface de contrôle et du volume de contrôle où  [21] : 

 ( )
ipjjip nUm ∆⋅= ρ& ….………………………………….…..…..…      …  …….... (A2.10) 

A2.2. Schéma de résolution : 

Le problème major des schémas de discrétisation est la prédiction de la direction de 

l’écoulement (numériquement). La valeur physique est calculée par les points voisins à plusieurs 

manières, explicitement et implicitement. Il y a le schéma centré équation (A2.12) et le schéma 

en arrière  équation(A2.11) : 

 01 =
∆
−+

∂
∂ −

x

uu
c

t

u iii
…………………………………………………        ……..(A2.11) 

 011 =
∆
−+

∂
∂ −+

x

uu
c

t

u iii
……………  ……………………………         …………..(A2.12) 

 Pour maitriser le déroulement de la simulation il existe certain nombre qui donnent des 

informations moyennes sur cellules locales et l’évolution du calcul où avec lesquelles on 

commande la convergence, si le maillage a certaines défaillances où complètement inadéquate.    

 Nombre de courant :  

  
x

tu
Cr

∆
∆= …   …  ……………………………                   ………          …..(A2.13) 

 Nombre de Neumann :   

  2x

t
Ne

∆
∆= µ

……………     ……………………                  ……          ……..(A2.14) 

 Nombre de Peclet :   

  
µ

xu
Pe

∆= ……………  ………   ………                 …          … …………..(A2.15) 

 Le nombre de Peclet est l’un des nombres le plus influant sur le déroulement du calcul, 

parce qu’il rassemble en même temps les deux nombres Neumann et Courant. 

• Pure diffusion  ( 0=Pe ).  

•  Pure convection ( ∞=Pe ). 
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Figure (A2.03) : Le schéma transportif [62]. 

A2.3.1 Le schéma upwind :  

 Le schéma upwind a des caractéristiques qu’ils lui permis d’être très utile dans des 

situation  où on a  un domaine fortement courbé, par sa conservatA2ité due a consistance de 

l’expression pour calculer les flux à travers les cellules, la transportivité précédemment 

mentionnée: 

     Equation de bilan de flux pondérés: 

……  …     ……                 …   … ………      …..(A2.16) 

     Equation coefficients de pondération : 

                                      …… …     …     ……..(A2.17) 

 

 

(a)                                                                  (b) 

Figure (A2.04) : Schémas de différenciation [62]. 

 

 

 

 
 
 


