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RESUME - Grice a son faible encombrement, la machine a
flux axial est une bonne candidate pour I’hybridation des véhicules
thermiques. La pertinence des hypothéses thermiques choisies
pour le dimensionnement d’une machine a flux axial est remise en
question dans cet article. En effet, le coefficient d’échange
thermique étant plus important dans I’entrefer d’une machine a
flux axial que dans celui d’une machine a flux radial, la densité de
courant peut de facto &tre plus importante. Cet article se propose
de regarder les gains apportés par des hypothéses adaptées a la
machine a flux axial.

Mots-clées—Machine a flux axial, densité de courant, coefficient
d’échange thermique.

1. INTRODUCTION

Une solution pour réduire les émissions des véhicules
automobiles est d’embarquer une machine électrique pour
assister le moteur thermique. Cette hybridation du véhicule
permet au moteur thermique de fonctionner lorsqu’il est le plus
efficace énergétiquement. Afin de garantir une intégration aisée
dans les véhicules thermiques existants, la machine électrique
doit étre compacte et légere. La machine a flux axial (MFA) est
donc une bonne candidate pour I’hybridation des véhicules [1].

La MFA posséde une structure qui rappelle un ventilateur,
lui permettant donc d’étre plus performante pour les échanges
thermiques que la MFR [1]. Afin de vérifier cette hypothese, le
calcul des échanges thermiques dans I’entrefer d’une MFR cible,
puis celui des échanges dans D’entrefer d’'une MFA sont
présentés.

Un premier dimensionnement de MFA est rappelé en
considérant les mémes contraintes thermiques que pour un
dimensionnement de machine a flux radial (MFR) de référence.
Un second dimensionnement prenant en compte 1’apport
supplémentaire des effets convectifs est réalisé et permet de
comparer les performances des deux structures pour le méme
cahier des charges

1.1.  Dimensionnement de la machine a flux axial

1.1.1.  Premier dimensionnement
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La MFA dimensionnée est la composition de deux-sous
machines séparées par une boite a eau tel que présenté sur la
figure 1. [2]
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Figure 1: Schéma de la structure 2 stators & deux rotors considérées [2]

Figure 2: Mode¢le Flux d'une machine pour la simulation



Le premier dimensionnement de la MFA considérée a été
réalisé et détaillé dans [2]. Il s’agit d’une structure a pas
fractionnaire possédant 24 encoches et 16 pdles fonctionnent a 4
000tr/min. Dans ce dimensionnement, les critéres de thermique
et de performances ont été pris identiques a une MFR de
référence. Notamment, la densité de courant maximale dans les
bobinages est imposée et correspond aux capacités d’évacuation
des pertes dans cette MFR cible. Les conclusions de ce
dimensionnement, indiquent un dépassement des dimensions
axiales imposées de 27,8%.

La figure 3 présente le champ magnétique dans la machine
pour ce dimensionnement. Il est montré dans [2] que la prise en
compte de la symétrie et de la périodicité permet de réduire
I’étude a 3 dents et 2 aimants permanents. Les deux sous-
machines ayant les mémes caractéristiques, 1’étude d’une seule
sous-machine est réalisée.

Figure 3: Visualisation du champ dans le cadre de ce premier
dimensionnement [2]

1.1.2.

La MFA possede une structure plus favorable pour la gestion
thermique [1]. Ainsi, les densités de courant dans les bobines
peuvent étre augmentées par rapport a celles retenues dans
dimensionnement des MFR. Afin de connaitre la densité requise
pour satisfaire le cahier des charges géométriques. Le modele
précédent a été repris en libérant la contrainte sur les densités de
courant.

Second dimensionnement

Le résultat de ce nouveau dimensionnement requiere
d’injecter une densité de courant 51% plus importante que
précédemment.
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Figure 4: Visualisation du champs dans le cadre du second dimensionnement

Les courbes présentées sur les figures 3 et 4 représentent le
module de I’induction magnétique dans chacune des 3 dents
pour les deux dimensionnements. La figure 5 représente ce
méme module en fonction de la position du rotor. Le flux y
apparalt quasiment similaire pour les deux cas et les
performances électromagnétiques également.
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Figure 5: Module de l'induction dans les dents statoriques en fonction de la
position du rotor pour les deux dimensionnements

2. CALCUL DU COEFICIENT DE CONVECTION DANS LES
MACHINES CONSIDEREES

2.1.  Calcul du coefficient de convection dans la MFR

Il n’existe pas de modéle universel pour le calcul du
coefficient d’échange thermique dans 1’air de 1’entrefer des
MFR. Par hypothese, I’entrefer est considéré comme lisse. Cela
est le cas pour le rotor. En revanche, le stator comporte des
encoches.

Pour calculer les échanges thermique dans I’entrefer il faut
en premier lieu calculer le nombre de Taylor modifié¢ T, [3].
Ce dernier représente I’importance des forces centrifuges sur les
forces visqueuses.

2 2
T = E = —szmeg (1)
= =\g) ~\ e,

Avec T, le nombre de Taylor, o la vitesse de rotation du
rotor, e 1’épaisseur de I’entrefer, v la viscosit¢ dynamique (a
2
100°C v = 22,97 107 mT), 7, la distance moyenne entre le
rotor et le stator. F; est un facteur géométrique, proche de I'unité
dans le cas d’un entrefer étroit, défini tel que
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Pour un fonctionnement a 4 000 tr/min le nombre de Taylor
modifié vaut T, = 1,029, 10*. D’aprés [4], pour cette valeur
la corrélation a appliquer pour déterminer le nombre de Nusselt
est

N, = 0,409T,,,,**** = 3,8 3)

En réinjectant le nombre de Nusselt dans le calcul du
coefficient d’échange thermique h, on a.

(4)

Avec k,;, la conductivité thermique de ’air (prise a 100°C,
kair = 0,0314 —).

Le coefficient d’échange thermique de cette machine est
donc de h =853



La prise en compte des encoches aurait été dans le sens de
I’amélioration des échanges thermiques du fait des turbulences
qu’elles généreraient. Calcul du coefficient de convection dans
la MFA

Pour la MFA, il n’existe pas non plus de modélisation
universelle directement applicable. Plusieurs propositions ont
donc été considérées.

La mécanique des fluides caractérisant 1’effet de la rotation
d’un disque lisse dans une enceinte fermée a été établi par Nece
et Daily dans [5]. Dans cette étude, 4 régimes d’écoulement sont
identifiés (Fig.6), ils dépendent du rapport rayon sur entrefer
(noté G) et du nombre de Reynolds rotationnel (noté Re). La
MFA considérée se situe, du fait de sa géométrie et de la vitesse
de rotation (4 000 tr/min), dans le régime III. Ce régime décrit
un écoulement turbulent ou les couches limites du stator et du
rotor sont confondues.
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Figure 6: Régimes d'écoulement définis par Nece et Daily, d'apres [6]

Le coefficient d’échange thermique a été calculé en
reprenant deux modeéles présentés dans [3] et [6].

Connaissant Re, le nombre de Reynold rotationnel tel que
2

Re — NmoteurRrotor (5)

v

Avec Npotenr 1a vitesse de rotation de notre rotor (ici
4 000tr/min), R,.,:0, le rayon extérieur du rotor et v la viscosité
dynamique de I’air prise a 100°C comme pour la MFR. Notre
nombre de Reynolds rotationnel vaut R, = 2,838 10°.

Tableau 1: Synthése des nombres de Nusselt calculés

Référence Nombre de Nusselt ’Doma1n§:
d’application
0,0308
_ —1/4p 3/4
[6] Ny =——G7R, Régime 11T
= 524,081
— 0.75 Régime
3] ’l’usz 1060524 Re Turbulent et
- ’ G=0,01

Connaissant donc le nombre de Nusselt nous pouvons
calculer les valeurs du coefficient d’échange thermique h
données dans le tableau 2.

Tableau 2: Synthese des coefficients d'échange thermique calculés

Coefficient d’échange

Réference o rmique h (W/(meK))
[6] 131,65
[3] 1359

Dans notre cas, les aimants ne sont pas enterrés. La prise en
compte de cette saillance permettrait d’augmenter les
coefficients d’échange thermique précédemment calculés grace
a la création de turbulences.

2.2.  Interprétation

Les coefficients d’échange thermique dans [I’entrefer
calculés précédemment montrent que la MFA (~131) est plus
favorable que la MFR (~85). Cette meilleure gestion thermique
permet donc d’injecter plus de densit¢ de courant dans les
enroulements [7].

3. REFLEXION SUR LE REFROIDISSEMENT DE LA SECONDE
MACHINE

3.1.  La machine peut-elle extraire ce flux ?

L’augmentation de la densité de courant nécessaire dans le
cas du second dimensionnement a pour effet d’augmenter les
pertes Joule. De plus, la diminution des dimensions de la MFA
réduit la surface d’échange et rend 1’évacuation des pertes plus

difficile.

D’apres la loi Newton, le transfert de chaleur par convection
@ (exprimé en W) entre le stator et I’air dans 1’entrefer est le
produit de la surface d’échange S (m?), du coefficient d’échange
thermique h (W/(m?K)) et de la différence de température entre
la température du stator (Ts) et la température de 1’air dans
I’entrefer (T,).

¢ = hS(Ts—T,) ©6)

La surface totale d’échange avec ’entrefer étant la somme
de la surface inter disque et des surfaces suivant la hauteur
axiales des 24 dents. (Fig.7)

Par hypothése la température du stator T ne pourra pas étre
supérieure a 180°C pour rester compatible avec les matériaux
utilisés. De méme, la température de ’air dans 1’entrefer T, est
fixée a 120°C.

3.2, Flux thermique de convection dans le premier
dimensionnement

La surface d’échange s’obtient par

S= H(Rextz - Rintz)

+ Nbpent h [(2(Rpentext (7)

= Rpentmt)) + Ly + Lq]

Figure 7: Vue schématique du stator de la MFA

Les hypothéses de dimensionnement ayant été prises selon
les capacités de refroidissement de la MFR, le refroidissement
adéquat de la machine est réalisé par conduction, rayonnement
et convection. Le coefficient d’échange thermique dans



I’entrefer h retenu est de 85,843 (W/(m?K)) selon I’hypothése de
dimensionnement considérée et une surface d’échange calculée
par 1’équation (7) de S;=0,112m>
Ainsi d’apres (4) (6) & (7),
pDiml = 575,7 W (8)

Les pertes totales que la machine doit évacuer sont de la
forme

Pior = Pfer + P]oule )

Les pertes fer sont déterminées numériquement via le
modele de Bertotti a I’aide du logiciel de simulation Flux. Elles
valent Pgr = 89,6 W.

Le terme correspondant aux pertes Joule, Pjoue, est définie
dans (10)

Pjoute = 3 Ragec(1 + a(T — 27))I (10)
Connaissant la résistance R,
L
RZOZNP( - (11)
NbMachine B

Avec N le nombre de spires par bobine, p la résistivité du
cuivre, L la longueur d’une spire, S la section, Nbygcnine 1€
nombre de machine (dans notre cas 2) et 3 le nombre de voies
en paralléle.

Ainsi pour ce premier dimensionnement

Piotpim1 = 1960 W (12)

Le flux thermique permet d’évacuer 29,4% des pertes dans
le cadre de ce dimensionnement. Le reste 70,6%, soit 1 385 W,
est échangé avec I’extérieur soit par rayonnement par via
conduction.

3.3, Flux thermique de convection dans le second

dimensionnement
En réduisant les dimensions de la machine, la surface
d’échange se retrouve de facto réduite. Cependant seule la
longueur axiale a ét¢ modifiée, ainsi le seul parametre qui
change dans (7) est la hauteur des dents h.

La surface d’échange de cette nouvelle structure vaut
S, = 0,089 m? (13)

Les nouvelles pertes sont définies a partir de (9) & (10). Les
pertes sont a nouveau déterminées a 1’aide du logiciel Flux. Elles
représentent 85W. Ainsi,

Piotpimz = 4088 W (14)

En réutilisant (6), (13) ainsi que la corrélation la plus
défavorable donnée dans le tableau 2 — soit h = 131.65 W -, le
flux thermique dans ce cas peut étre déterminé

Pconvectionpimz = 704,24 W (15)

Les flux thermiques évacués par conduction et rayonnement
sont supposés étre les mémes car les températures des

composants ne changent pas et les dimensions géométriques ne
diminuent que peu. Ainsi le flux thermique total évacué vaut

ProtbDim2 = PconvectionDim?2 + PcondcutionDim?2

+ pRayonnementDimZ

= 704,24 + 1 385 = 2 089W (16)

Le flux thermique total ne permet alors pas d’évacuer
I’ensemble des pertes générées par la machine pour ce nouveau
dimensionnement

4. NOUVEAU MODELE ET DIMENSIONNEMENT OPTIMAL

Le dimensionnement précédent ayant été trop ambitieux, un
nouveau dimensionnement est réalisé dans cette partie. Celui-ci
se propose de libérer a la fois la contrainte densité de courant et
la dimension axiale. L’objectif étant de trouver la dimension
limite a partir de laquelle la MFA ne peut plus évacuer le flux
thermique.

Le seul paramétre modifié est le parametre h. Ceci afin
d’augmenter la surface d’échange et de diminuer la densité de
courant dans les enroulements.

Ainsi, pour une valeur de h réduite de 3,5% la surface
d’échange S; de ce nouveau dimensionnement sera, d’apreés (7)

S3=0,11m? (17)

Considérant le méme coefficient d’échange thermique que
pour le second dimensionnement, le flux de convection de cette
machine sera

Pconvectionpim3 = 867,51 W (15)

Les pertes Joule et pertes fer sont déterminés suivant la
méthode précitée et valent respectivement,

Pjoutespim3 = 2 160,03 W (15)
Prerpim3 = 89,2 W (16)
Ainsi, connaissant (15), (16) & (17)
Protpim3 = Pjoutespim3 + Prerpim3 = 2 249W (17)
PTotpim3 = Pconvectiondim3 T Pcondcutiondim3
+ PRayonnementDim3 (18)

= 2252w

Les pertes totales peuvent donc étre évacuées. Le gain total
— pour les deux sous-machines - en taille par rapport a la
premicére machine en affinant les conditions spécifiques a la
MFA est alors de 7%

5. CONCLUSIONS

Dans cet article, une comparaison de la convection dans
I’entrefer d’'une MFR et d’une MFA est présentée. Le coefficient
d’échange thermique dans I’entrefer est plus important pour la
MFA que pour la MFR. Par la suite, le redimensionnement de la
machine, en autorisant des densités de courant plus élevées, a été
effectué. Ce dimensionnement montre que la MFA peut rentrer
dans le cahier des charges avec une densité de courant 51% plus
importante que pour le premier dimensionnement. Les
conséquences de I’augmentation de cette densité de courant dans
la MFA sont mises en regard avec les capacités d’évacuation des
pertes de cette dernic¢re. Il apparait alors que la MFA ainsi



redimensionnée ne permet pas d’évacuer les pertes. Un troisiéme
dimensionnement est alors réalisé. Ce troisiéme
dimensionnement montre que le gain en taille, par rapport au
premier dimensionnent, est de 7%. Des essais pratiques doivent
cependant étre réalisés afin d’entériner les hypothéses faites pour
les calculs.
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