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Résume :

L'utilisation des turbomachines dans les diversngysa technologiques a prouvé que ces
machines fonctionnent sur des plages de besoissplplus étendues. Par contre, le calcul de
dimensionnement de ces turbomachines est résemtésabureaux d'étude d’entreprises
multinationales dont le chiffre d’affaire cumulé sempte en milliard de $. Il devient alors
nécessaire d’avoir une bonne méthodologie qui aidelculer les dimensions d’éléments de
ces machines (roue, volute) afin de les concevgnae la suite les construire. L'objectif du
présent travail est de relever le challenge dautal’'un type de turbomachine génératrice
d’énergie a un fluide incompressible a partir daébit et d'une hauteur donnés. Enfin, on
présente une étude comparative avec des pompksréel

Mots clés :turbomachine — génératrice d’énergie — fluide -empressible — dimensionnement
— roue — volute — arbre.

Abstract:

The use of turbomachinery in various technologfebs proves that these machines can
operate on the needs of more and more extensiv& 8eeit is necessary to have a good
methodology that helps to calculate the dimensmmfnhe machine in order to design it and
built it. In this work we focus on one type of torbachinery which generates energy in an
incompressible fluid, and play a key role in pungpamd drainage. We present a method based
on experiments to estimate the dimensions of tha organs : shaft, Wheel and Volute, from
a specific debit and height. Finally, we will makeomparative study with real pumps.

Keywords : turbomachinery — generating energy — fluid— incagspible — determine the
dimensions — Wheel — Volute — shaft.
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INTRODUCTION

. INTRODUCTION

La turbomachine est un ensemble mécanique de témicomportant une ou plusieurs roues

mobiles munies d'aubes qui ménagent entre ellesahesix a travers lesquels le fluide s'écoule.
L'échange d'énergie s'effectue dans la roue elteédu travail des forces aérodynamiques sur
les aubes produites par un écoulement du fluideuautle celles-ci, et qui résultent

principalement de la difféerence de pression enge deux faces des aubes. Un premier
classement des turbomachines est fait a partieds de I'échange d'énergie. Il est a distinguer
les machines génératrice qui recoivent du travddsemachines réceptrices qui en fournissent.
Parmi les machines génératrice, il y a les pompés-dynamiques, les ventilateurs, les

compresseurs et les soufflantes. Les principalehimas motrices sont les turbines a vapeur,
les turbines a gaz, les turbines hydrauliquesj gimes les turbines éoliennes comme représenté

sur la figure ci-dessous.

Turbomachine
I
v v
Génératrice Réceptrice
d'énergie d'énergie
I

Afuide Afluide \;“ft'j’;if‘a Turbine

compressibl incompressible pgaz éolienne
Y A \ Y
Compresseur Ventilateur Soufflante Turbine
hydraulique
4
Pompe
centrifuge
Roue axiale Roue mixte
Y
Roue
radiale
Organigramme des turbomachines
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INTRODUCTION

Ce travail réalisé au sein de I'école nationalg/igahnique va étre compléter par deux théses
de MASTER (BENZADA L. 2013 ; BENKHELIL A. 2013), Ipremier un outil de calcul

pour le dimensionnement, plus une conception daaeaits hydrauliques de la turbomachine

et puis le deuxieme décrit les étapes d’'une réalisae ces €léments au laboratoire du génie

industriel de I'école nationale polytechnique psinage et une impression 3D.

Il METHODOLOGIE

Ce mémoire se compose de sept (7) chapitiesgue chapitre traite une partie spécifique
nécessaire ou complémentaire pour les autres cbgpit

- Dans le chapitre zéro ou le chapitre introdutgs, turbomachines génératrices d’énergie sont
bien définis et classifiés puis des relations géleéren mécanique des fluides sont expliquées
et par la suite des notions concernant les typegpatapes, leur champ d’application,
construction, fonctionnement et amorgage sont éfsso

- Le chapitre un décrit une analyse théorique ssiturbomachines génératrices d’énergie en
explicitant tous les parametres essentiels a iegton des dimensions principales d’'une
turbomachine génératrice d’énergie a fluide incaragible.

En premier lieu, on définie les paramétres qui mtelation directe avec la turbomachine
comme : le débit, la hauteur et le rendement,ailigsi les parametres d’entrée et de sortie qui
décrivent la roue.

- Dans le chapitre deux, on explore chacune dese#lts de construction d’une turbomachine
génératrice d’énergie a fluide incompressibledlser, I'arbre, la volute, palier, moteur...) ainsi
gue les piéces d’assemblage (écrou et clavette).

- Le chapitre trois est consacré a I'étude hydgadid’'une pompe centrifuge, Aprés avoir
expose les caractéristiques des turbomachinesajénés d’énergie et le triangle des vitesses,
on cite les influences de la valeur de I'angle @#iep> et du nombre d’aube N, on signale a la
fin de ce chapitre les problemes relatifs a I'sdifion des turbomachines (cavitation, poussée
axiale et radiale).

- Dans le chapitre quatre, on passe au principeliaensionnement d’une turbomachine
génératrice d’énergie a fluide incompressible,détils du tracé de la roue et la volute sont
établies.

-Le chapitre cing se focalise sur I'applicatioriuade incompressible c’est-a-dire qu’on va faire
usage aux lois, relations et théories vu dans Hepitres précédents dans le but de pouvoir
estimer et calculer les dimensions des deux él&mbyptirauliques d'une turbomachine
génératrice d’énergie (la roue et la volute).

- Le chapitre six et le dernier se présente comme analyse des résultats obtenus par
I'application puis une comparaison avec les dinmmsde plusieurs turbomachines génératrice
d’énergie avec des caractéristiques similaires do@ de ces pompes présente dans le
laboratoire d’hydraulique au sein de I'école natienpolytechnique. Enfin on fait une
validation.
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Chapitre O : Notions fondamentales

l. Définition et classification des turbomachines

1. Définition

Les machines a fluide sont, d'une maniere génédss, appareils permettant un échange
d’énergie entre le fluide et un dispositif mécareigonvenable. L'énergie échangée est toujours
une énergie mécanique, Le fluide utilisé est gdagrent un fluide incompressible (I'eau), mais

il peut étre aussi un liquide quelconque : pétrbléle, mercure, métal en fusion, ou un gaz

comme l'air, pourvue que les variations de pressiges en jeu soient faibles devant la valeur
absolue de la pressigitTHUMA, 1990)

Les turbomachines sont des appareils qui servigahaformer I'énergie d’un fluide en énergie
meécanique et réciproquement, a I'aide d’'un mouvermemotation continu. (SEDILLE, 1967)

2. Classifications des turbomachines

On peut les classer suivant :

» La nature du fluide, c'est-a-dire suivant en pailter qu’il s’agit d'un fluide
compressible ou incompressible. Le cas le pluslsimgt évidement celui des liquides.
C’est également celui des gaz, lorsque les vanatiu volume spécifiqgue ne sont pas
négligeables, on doit en tenir compte, ce qui caqupld’ailleurs assez notablement le
tracé et le fonctionnement des machines. Pour dsens évidentes, I'étude des
machines a fluide compressible est reportée apedle des machines a fluide
incompressible et elle doit étre elle-méme précéldémppels de thermodynamique et
d’'un complément relatif & la mécanique des fluice®pressibles.

» Lafonction de la machine, c’est-a-dire suivanilaiagit de transformer I'énergie d’'un
fluide en énergie mécanique ou réciproquement. Dangremier cas, il s'agit de
machines-réceptrices telles que les turbines hjiduas. Dans le second cas, il s'agit
de machines génératrices, pompes, ventilateurprasseurs, etc. bien que, dans le cas
des hélices marines et aériennes, le but diredoitepas I'obtention d’une énergie
supplémentaire du fluide, mais I'obtention d’'unaigeee sur une carene de navire ou
un avion, on verra qu’elles rentrent dans le secasd Enfin, il existe des machines, les
turbines-pompes, qui peuvent jouer les deux roles.

» Le trajet du fluide par rapport a I'axe, on distiegen particulier :

- des machines radiales centrifuges (ou centripgieg) lesquelles les filets de
courant sont contenus dans des plans perpendeslait’axe, sauf au voisinage
immeédiat de ce dernier ;

- des machines axiales pour lesquelles les filet®deant sont situés sur des surfaces
de révolutions qui sont tres sensiblement des drdm ;

- enfin des machines intermédiaires hélico-centrisu@e hélico-centripétes) dont les
filets sont situés sur des surfaces de réevolutamt th méridienne est inclinée sur
l'axe.

» Le mode d’action du fluide, on distingue a cet dg#es machines dites « a action » et
des machines dites « a réaction ».
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» Le degré d'injection, on dit qu’il s’agit d’'une nf@ne a injection totale, ou partielle,

suivant que tous les canaux ou certains d’entreseulement sont remplis de fluide
actif.

Le nombre d’éléments disposés en série, comme\aria, et sauf cas particuliers, une
turbomachine élémentaire ou monocellulaire, congpah principe deux séries
d’aubages, les uns fixes, les autres mobiles. b@ason d’un organe fixe et d’une roue
mobile constitue une cellule capable de caraciguiss déterminées. Dans certains cas,
il est nécessaire de disposer plusieurs cellulesséme, le fluide parcourant
successivement chacune d’elles, d’ou I'appellatiermachines multicellulaires. Il est
a noter que I'on trouve aussi, quoiqu’en plus peiinbre, des combinaisons portant sur
des cellules identiques disposées en parallelen®©nqualifie pas ces machines de
multicellulaires. (SEDILLE, 1967)

Relations générales

Pour résoudre les problemes des machines hydraslimuapplique les principes de
conservation de la mécanique des fluidgstUMA, 1990)

1. Conservation de la masse

Elle se traduit par I'équation de continuité.

Le principe de conservation de la masse s’expriand’iptégrale suivante :

d -
— pdV =0 (0-1)
dt V(t)

Figure O- 1: Principe de conservation de la masggHUMA, 1990)
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La vitesse et la densité sont des fonctions du $eshpu vecteur position :
C=CF0;p=pF0
Soit un fluide, occupant a I'instantun domaine fini, de volumié, limité par une surfacg.

Considérons l'intégrale de volume :
m= fv p(F,t)dV (0-2)

Calculons I'accroissement de I'intégrafeen suivant le fluide dans son mouvement, lorsque
le temps s’accroit dét.

Le domaineD occupé par le fluide a l'instantvient se placer eR’ a l'instant(t + dt).

Figure 0- 2: L'accroissement de la grandeur m(THUMA, 1990)

L’'accroissementim se compose en deux termes :

- D’une part, dans la partie commune (qui est ref&tég aux domaine® etD’, cet
accroissement est :

J, 2 drdv (0-3)

- Dautre part, le volume occupé par le fluide adtantt s’accroit de
av = fsfﬁdtds, n étant le vecteur de la normale&rorienté vers I'extérieur de.

Cette variation de volume provoque un accroissemeid grandeun égale a

j oCrdtds (0-4)
S
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L'accroissement total est:

dm = f —dtdV + f pCridtdsS (0-5)
La dérivée totale der est obtenue en divisant pér:

dm i) -

ar = —pdV + ijndS (0-6)

Cette dérivée totale soit égale a zéro selon tecime de conservation de la masse :

dm _, (0-7)
dt

D’aprés le théoréme de divergence d’Ostrogradsky D

f pCHdS = f (pC)dv = f V(pC)av (0-8)
S \% \%
L’équation de continuité s’écrit donc :

(0-9)

[ [22 4 5(o)] av = 0

Cette relation doit étre vérifiée pour tout elémaatvoluméd/, d’ou en supprimant le signe de
somme :

p = i
a—i’+v(pc) =0 (0- 10)

Dans le cas d’'un écoulement permanent, la masseniquie en un point est indépendante du
temps. L'équation devient :

V(pC) = 0 (0- 11)

Dans le cas d’un fluide incompressible homogénmdase volumique est constante en tous les
points.

L’équation devient :

¥(©) =0 (0-12)
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2. Conservation de I’énergie

Considérons une masse de fluide élémentaire s&sbudlu point 1 a 2 en traversant une
machine étant dans le domaine T'. Un champ permaggoue le réle de la machine c.-a-d.
il véhicule le fluide.

Figure O0- 3: Mouvement dans la machine de point 12 (THUMA, 1990)
L’équation du mouvement sous la forme vectorietie: e

oot ar|2 BT\ T Ym T
Multipliant I’équation par la longueur élémentadt2 de la ligne de courant, en éliminant le
terme(% /\5) ACdF parceque(% /\5) AC est perpendiculaire &, En ajoutant les pertes de

charge qui se transforment en chaléuwr, donc on a :

L9 4+ O 4 ol df = ydi 4 dw’ = 0 (0-14)
por T2 T AT T YmAr T AW =

Qui est I'équation des travaux élémentaires.

D’autre part, on sait de la thermodynamique que
dq + dw’ = dE + pd (%) (0- 15)

D’ou la quantité de chaleur fournie par I'extéridgr, I'énergie internelE et le travail de

. 1
compressiomd (;).
Avecy,,dr = dw est appelé travail de transvasement, il est fquanides parois mobiles de la
machine.
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En intégrant entre les deux points 1 et 2 de feelide courant, on a :

Pl1

c? p|2 (0- 16)
W12+q12= 7+gh+E+_

2 2 2 2d 0- 17

Et

2

1 (0- 18)
qQiz + Wi, = E; — E; +] pd<5>

1

En portant (0-18) a (0-17), il vient :

¢z 12 (*dp (0- 19)

W12= _+gh +] _+W12

2 1 1 P
Ouw;,, est le travail spécifique a l'unité de masse.
On peut transformer cette équation par rappouréte de poids, il vient :
le CZ l 2 fz dp (O' 20)
Hi, =—==|—+h| + [ —+h]
12 g 2g 1 L pg 12

3. Conservation de la quantité de mouvement

Le théoréme de la conservation de la quantité duveroent s’écrit :

f C(pCdF) = f pEAV — f pdS + f dF (0-21)
F \% F F

7~
7

Figure 0- 4: Volume V de fluide refermé par la surfce de référence STHUMA, 1990)
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Cette équation peut étre utilisée en cas d’'un éooeiht permanant on quasi-stationnaire. Elle

est appliquée sur un volurifede fluide refermé par la surface de référehcavecdF est la
force élémentaire due au frottement.

Le théoreme de la conservation du moment cinétiiguize du théoréme de la conservation de
la quantité du mouvement par une simple multipkicavectorielle du vecteur position:

f £AC(pCdS) = f oingdv — f EapdS + f EndE (0-22)
F \"% F F

Cette équation relie le moment cinétique du flletlée moment résultant extérieur qui agisse
sur le fluide.

4. Théorie ’EULER

On suppose que I'écoulement absolu est permanemtigmeétrique a I'entrée de la roue
mobile, et que celle-ci possede un nombre d’aubedgulierement espacées. La répartition de
vitesse autour de la roue n’est pas uniforme nmbagpeesente une variation périodique d’'une
aube a l'autre. Donc il existe les valeurs moyerdeewutes les vitesses. Les vitesses forment
un triangle de vitesse moyenne. Dans la démonstratilivante nous allons supposer des
répartitions uniformes des vitesses moyennes @s'abient axisymétriques. En admettant le
fluide parfait, on peut étre sir que I'écoulemesttaissi permanent et axisymétrique a la sortie
de la roue.

On considére d’abord une roue a passage radiabe dlubomachine. Supposons que la vitesse
angulairew soit constante. Nous allons appliquer le théordesequantités de mouvement au
fluide contenu dans une surface de référéheepour cela prendre les moments par rapport a
'axe des quantités de mouvement et des forcessneisgeu. Donc nous allons appliquer le
théoreme de la conservation du moment cinétique.n@glige encore l'influence de la
pesanteur.

Le débit en masse de la roue est :
Ih - pZI‘l‘I'[blClr - pzrzﬂb2C2r (O' 23)
Dans cette équation, on a utilisé les vitessesaleglimoyennes, donc cette équation est la

définition de la vitesse moyenne radiale. Aprésravégligé I'influence de la pesanteur et les
frottements, donc I'équation se réduit :

[ inC(oCa8) = - [ inpas (0-24)
F F

Le produit vectoriel*aC donne un vecteur de grandeuc,,

Ou(, est la composante tangentielle moyenne de las@taksolue.
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Figure O- 5: Ligne de courant dans la roue

Appliquons I'équation (0-24) sur la surface de réfiee de la (figure 0-5). Dans l'intégrale du
moment cinétigue du membre gauche, on a l'argunéddrnentaireC,.dm . Le deébit
élémentaire de masse est nul sur les aubes, donwteent cinétique sera calculé par
I'intégration faite uniquement sur le cercle deamy, etr,. Le membre de droite donne le
moment résultant des forces de pression. A cau$exigymeétire de I'écoulement moyen, la
valeur des intégrales sur les cercles extérieulstétieurs est nulle. Ainsi, I'intégrale de
membre de droite donne le couple résultant desegode pression agissant sur un fluide
incompressible par 'aubage. Donc tout le membrdrdée, y compris le signe moins, donne
le couple résultant des forces de pression agissatiubage par I'eau.

S 0- 25
Ih(rz(:Zu - rlclu) == ‘_ f?ApdS| ( )
F

A la surface de référence, on a

- [ #pdS = Wi (0-20)
F

OL‘JM—t,[ est la couple mécanique des forces appliquéeke gluide incompressible a la roue.
Enfin :

h(r,Cyy —11Cqy) = My (0- 27)

La puissance recueillie par la roue, puissancenggeaentre celle-ci et le fluide est donc
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Pih = M. @ = Q;pgHyy, = m(r,Cyy — 1r1Cyy) (0- 28)

Puisquen = pQ , elle devient :

0) -
Hen = = (r,Cou — 11Cyy) (0- 29)

Et enfin

_ (u;Coy — U3 Cqy) (0- 30)
th — g

Cette relation est connue comme la théorie d’Enlele principe d’Euler.

Il. Critéres de choix d'une turbomachine
Les données de base qui servent a la conceptioa thachine du type pompe ou ventilateur

sont :

» la nature du fluide a véhiculer
> le débit a assurer
> I'énergie a fournir par unité de masse
» données technologiques telles que :
- le type d'entrainement disponible (ce qui condiimta vitesse de rotation de la

machine)
- des contraintes d'encombrement, de poids, de digpos

» des caractéristiques particulieres a obtenir (NP&dis, sensibilité a l'accélération

angulaire, etc...).
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V. Construction des turbomachines

On appelle « corps de pompe » I'enveloppe extéiderla machine. C’est la partie fixe de la
machine.

Le corps est constitué principalement de la « weuti’aspiration », de la « volute », et de la
« tubulure de refoulement ». La partie mobile awrest formée de roue a aubes, monté sur
un arbre .

Le rotor est actionné par une machine d’entrainémen est le plus souvent un moteur
électrique ou thermique mais peut étre égalementunbine.

Comme l'arbre traverse le plus souvent la voldtesi nécessaire de réaliser a cet endroit un
dispositif assurant I'étanchéité globale. Ceci efééctué a l'aide de deux types principaux
d’accessoires : le presse-étoupe et la garnitucanigue.

On appelle aubes les lamelles grossierement radialiecanalisent le fluide de l'intérieur vers
I'extérieur de la volute.

On appelle « flasques » les parois de la roue mgereent les aubes. Les roues a deux flasques
dites aussi impulseur fermé sont les plus freqeetitexiste également des roues sans flasque,
et des roues a une seule flasque (impulseur oauesémi-ouvert).

EEFOULEMENT

roue

volute
arbre

aube

ASFIRATION

Figure 0- 6: Partie hydraulique d'une pompe centritige
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V. Fonctionnement d’'une turbomachine

Le principe de base des turbomachines centrifuggsse sur la mise en rotation du fluide a
pomper en le faisant circuler dans woge tournant & une vitesse plus ou moins élevée (n, en
tr.mnt) & l'aide d’un arbre de transmission.

Machine réceptrice

Arbre de transmission

Machine génératrice

Figure 0- 7: Diagramme de fonctionnement d’une turbmachine

Le fluide est admis au centre de la roue avec vessn dite pression d'aspiration. Lors de sa
mise en rotation et de son déplacement vers IplpEnie de la roue, sa vitesse et son énergie
cinétigue augmentent. La pression dynamique quésenlte augmente donc également d'un
terme du typev?/2.

A la périphérie de la roue, le fluide est canalieés la tuyauterie de refoulement par le biais
d'unevolute, et son ralentissement transforme une partie gedssion dynamique acquise

2
(P4 = Z-) en pression statiquéy( en pascal).
Certaines pompes disposent en plus diffnseur, dont le but est de diriger les veines fluides
vers la volute en minimisant les pertes de charge.
Pour étre caractéristique de la pompe et indépértlarfluide pompé, le gain de pression

2
dynamique fourni par la pompe centrifugg & %) est en général exprimé en hauteur de
fluide (mCL pour métre de colonne de liquide) enmeéHMT pour Hauteur Manométrique

2
Totale. Son expression est en fonction du tei’ﬁz’gle

En considérant de fagon grossiére que la vites$keiide en sortie de roue est égale a la vitesse
périphérique de la roue, la HMT peut alors étréress grossierement par le terrgne—z’;';“’)z :
(THUMA, 1990)

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 13



Chapitre 0 : Notions fondamentales

VI.  Types de pompes

Les caractéristiques qui différencient les pompagrdfuges découlent des caractéristiques de
calcul (débit utile, Q, hauteur manométrique, Hesse de rotation, n, et NPSH), des propriétés
du fluide, des exigences techniques sur le sitérdtallation et des prescriptions en vigueur
spécifiees dans les lois ou dans les ouvraged@enée techniques. Cette extréme multiplicité
nécessite un grand nombre de modeles.

Les principales caractéristiques des modéles sont :

— le nombre d’étages (monocellulaire / multicelindn

— la position de I'arbre (horizontal / vertical),

— le corps (radial p. ex. volute / axial = corpisulaire droit),

— le nombre de flux d’aspiration de la roue (sinfhi& / double flux),

— I'immersion du moteur (moteur a sec / moteur sefisible = intérieur sec / moteur a rotor
noye = intérieur noyé, p. ex. moteur a stator ceémmnoteur immerge).

Ces caractéristiques, qui en général définissemtgamme de pompes, sont illustrées par les
quelques exemples représenteés ci-dessous (tablBau 0

D’autres caractéristiques d’une pompe centrifuge ea outre :

— le type d’installation.

— le diamétre nominal (pour la taille, en fonctaundébit).

— la pression nominale (pour I'épaisseur des patoies brides).

— la température (pour le refroidissement des étités d’arbre par exemple).
— le fluide transporté (abrasif, agressif, nocif).

— le type de roue (radial / axial, en fonction @@itesse de rotation spécifique).
— 'amorgage automatique.

— le joint de corps, la disposition des brides. BK3005)
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Tableau 0- 1:Types de base des pompes centrifugkSB, 2005)

Nombre d’étages

monocellulaire

multicellulaire

Position de I'arbre

horizontal

vertical

horizonta‘l vertical

Type de corps

radial

axig

radig

ol

axial

corps djéta

Nombre de flux d’aspiratio
de la roue

N1

2

1] 2

1 1

Type de moteur, fig. n° 1..
Moteur (normalisé) sec

idem avec entrainement
magnétique

Moteur submersible

Moteur a rotor noyé

Figure 0- 8 : Types des pompes centrifuges d’'apréstableau 0-1 (KSB, 2005)
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VII. Montage et Amorcage
1. Montage

Une pompe est dite montée en charge si, lorsqaedeit est correctement disposé, elle se
remplit toute seule du produit & pomper (bac dfasipn situé au-dessus de la pompe, ou bac
sous pression par exemple).

Figure 0- 9: Pompe centrifuge en charge

Une pompe est dite montée en aspiration si sod'almentation est situé en dessous du niveau
de la pompe. Si elle est initialement vide de fmaduit, elle doit donc se remplir de liquide
avant de démarrer effectivement. Dans le cas etselremplit toute seule aprés démarrage, la
pompe est dite auto-amorcante.

Les pompes centrifuges ne sont généralement pasaeudrcantes, sauf cas particulier. Elles
doivent étre remplies manuellement a I'aide d'spakitif approprié (entonnoir, produit pris au
refoulement...)

)y ()
orn

Figure 0- 10: Pompe centrifuge en aspiration
2. Amorgage

Pour fonctionner, une pompe centrifuge doit étrealement remplie de liquide. En effet, la
rotation de la roue dans du gaz, de trés faibleseaslumique, donne unv?/2 trop faible pour
créer une dépression suffisante pour aspirer ledeg

En pratique, avec le montage en charge, la pompensglit naturellement de fluide est n‘a
donc pas besoin d'étre "amorcée”.

Le montage en aspiration, a l'inverse, nécessataatcer la pompe, c'est a dire de la remplir
de liquide avant de la démarrer. Il convient égaleind'empécher sa vidange en cas d'arrét, par
présence d'un clapet a l'aspiration (voir courgse)
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VIII. Machine a fluide compressible et incompressible

Suivant la modélisation adoptée pour le fluide emgeu dans la transformation, on distinguera
deux nouvelles classes de machines :

Machine a fluide incompressible:Le fluide utilisé sera un liquide (muni de I'hypeéte
d’'incompressibilité) ou bien un gaz se déplacamnés faible vitesse.

Machine a fluide compressible Le fluide utilisé dans la transformation est ua.ga

On obtient ainsi 4 types de machines, donc 4 fasmdle Turbomachines:

— Turbomachine Motrice a Fluide Incompressible (TMF

— Turbomachine Motrice a Fluide Compressible (TMFC)

— Turbomachine Génératrice a Fluide Incompres$ikBs-1)

— Turbomachine Génératrice a Fluide CompressilB-Q)

IX.  Champ d'application et limitations

Pour les machines modernes, il n’existe a peuguésne limite-maximum ou minimum- des
valeurs du débit ou de la hauteur d’élévation.

Le domaine d’utilisation des machines centrifuggegtrémement vaste et couvre les extrémes
suivants : (STEPANOFF, 1961)

Débits : de 0,001 & 60%s
Hauteurs de 1 a 5 000 m
Vitesses de rotation 200 a 30 000 tr/min

Les pompes centrifuges ne laissent qu’un petit ghdlappplication aux pompes volumétriques,
domaine ou les débits sont trop faibles et lesspwas trop élevées pour permettre I'utilisation
d’un type de pompe centrifuge favorable. Ce domasteependant progressivement réduit.

Les pompes centrifuges sont utilisées dans plusmgoteurs comme:
Secteur agricole
Industrie/commerce
Eaux usées
Installations de pompage

De tels progrés dans le développement et I'appbicales pompes centrifuges sont dus a
plusieurs facteurs :

Leur facilite d’adaptation aux moteurs électriqdesvitesse élevée et aux turbines a vapeur ;
Leur minimum de parties mobiles ;

Leur taille faible et leur prix modéré relativemeni volume liquide déplacé.

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 17



-

Chapitre 1

Analyse théorique d'une

~

turbomachine géneératrice d’energie

N

/




Chapitre 1 : Analyse théorique d’'une turbomachine gnératrice d’énergie

Introduction

Pour pouvoir estimer les dimensions principalesad®ue pour une hauteur H, un débit Q et
un nombre de tours n spécifiés ; il faudra admekaeance les valeurs de certaines variables,
et ceci en les calculant a partir des formules @ques employées, ces derniers sont élaborées
a partir des théories et des constatations statesirésultant d’un grand nombre d’expériences.

L’estimation des dimensions principales se faiheancant entre les parameétres de départ se
rapportant globalement a la pompe et les paramégatée et de sortie se rapportant a la roue.

I.  Définition des paramétres :

1. Pertes

Une étude des pertes dans les pompes centrifugeé£fpe entreprise pour I'une des raisons
suivantes : (STEPANOFF, 1961)

- La connaissance de la nature et de la grandeyradtes peut indiquer la facon de les
réduire ;

- Siles pertes sont connues, il devient possibjarél@éeterminer la courbe caractéristique
d’'une nouvelle pompe aprés avoir supposé ou avabliede quelque autre facon la
caractéristique d'une pompe idéale ;

- Comme la courbe Q-H d'une pompe idéale est uneelidroite, la forme de la
caractéristique d’'une pompe réelle est détermi¢des pertes. Ainsi, il pourrait étre
possible, avec quelques connaissances sur les paetehanger la forme de la courbe
caractéristique pour I'adapter a des conditionsigpes.

Les diverses pertes d’énergie d’'une machine géimggaont de nature différente. On peut les
classeren:

a. Pertes hydrauliques

Ce sont elles qui sont les plus mal connues desdes pertes dans les pompes, et en méme
temps ce sont elles qui sont les plus importares atteindre les trois objectifs énumérés ci-
dessus. La raison en est que de nombreux factentsbuent aux pertes hydrauliques ; méme
leur effet combiné peut difficilement étre prévufdeon précise. En général, on peut dire que
les pertes hydrauliques sont provoquées par :

- Le frottement a la paroi ;

- Les pertes par tourbillons et par décollementsadixschangements de direction et de
grandeur de la vitesse de I'écoulement. Ce degnmurpe comprend la perte par choc
et celle par divergence.
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i.  Pertes par frottement et par divergence
L’équation générale de la perte par frottement est

VY L v? (1-1)
7 "4Ry 2g

A est le coefficient de frottement,

L est la longueur du canal,

Rnest le rayon hydraulique de la section du canal,
v est la vitesse dans la section de rayon hydrazilRju

Ceci pourrait étre appliqgué aux différentes paregrajet total comme la piéce d’aspiration,
le canal de la roue, la volute, la tubulure deiso@ependant la mesure physique de la longueur
L et le rayon hydrauliqueRle choix d’'un coefficient convenable est en [i+me un probléme.
Pour ces raisons, plusieurs chercheurs combinetegdes pertes par frottement en un seul
terme, en I'exprimant par une équation simplifiée :

, Vi (1- 2)
hf = K} 2—1g = K, Q?

Ou K; est constant pour une pompe donné et comprenektiag longueurs, sections ainsi que
les rapports de sections et les coefficients deefment.K; Couvre donc tous les facteurs
inconnus ainsi que les erreurs éventuelles provexjpéar I'incapacité de trouver de meilleures
expressions pour les différents éléments contribaaes pertes par frottement.

On peut trouver une expression analogue pour Igegpar divergence dans le canal de roue
ou dans la tubulure de sortie, expression quii$’eécr

v3 (1-3)

Le choix du coefficienf, pour le canal de roue présente encore une nowiffilulté. Dans
un but de simplicité il est donc d’'usage couraekgrimer toutes les pertes par divergence par :

) V3 (1- 4)
hg = zz_zg = K,Q?

OU K, est constant pour une pompe donnée.

Comme les pertels; eth, varient comme le carré du debit on peut les coerten une seule
équation :

hfg = ht + hg = K3Q? (1- 5)
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Qui est représentée par une parabole du second degt I'axe des hauteurs.

he+ hfa

Entrée sans choc

Op Qg

Figure 1- 1 : Pertes hydrauliquefSTEPANOFF, 1961)

ii. Pertes par tourbillons et décollements

Les pertes a I'entrée et a la sortie de la roueeogénéral appelées pertes par choc. La nature
de la perte a I'entrée de la roue quand le liqyiderive avec un angle d’attaque élevé est celle
causée par un élargissement brusque ou diffusigrs aj@collement. A la sortie de la roue la
perte est principalement provoquée par le gradientitesse élevé di a une vitesse moyenne
faible dans la volute et une vitesse élevée ati@este la roue. En dehors de ceci, il y a une
perte par choc a la languette d’'une pompe a vaute I'entrée des ailettes de diffusion on
utilise un diffuseur a ailettes. Ces pertes soninéene nature que la perte par choc a I'entrée
de la roue, c’est-a-dire qu’elles sont des per@sdivergence. Le changement brusque de
direction et de vitesse de I'écoulement provoque@ perte qui peut s’exprimait par :

, ACZ, (1- 6)
s1 = Ky 28

Pour I'entrée, et :
) ACZ, (1-7)
s2 = Ky 28

Pour la sortie de la roue.

Les deux termedC,; etAC,, augmentent tous les deux de part et d’aut@,dmmme le carré
des variations de débit. De cette fagon, il essides de combiner les deux équations en une
seule, ou

hy = Ke(Q — Qy)? (1-8)

Ceci présente une parabole du second degré dsotrimet est ..
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Pertes par choc

Pertes par frottement
Hs

Q
Q. Qs

Figure 1- 2: La caractéristique Q-H est obtenue pasoustraction des pertes
hydrauliques de la hauteur interne(STEPANOFF, 1961)

b. Pertes par fuites

Pertes par fuites entre les éléments immobilestatiis des pompes on applique des joints
d’étanchéité qui séparent les régions soumises préssions différentes. Les jeux apparaissent
dans les joints d’étanchéité permettant des fuitesliquide qui produisent des pertes
volumétrique. Donc I'excédent de pression a lasald la roue mobile provoque un reflux du
liquide vers la région de l'aspiration. Cet écoudaminverse se fait a travers des interstices
entre la roue et le corps immobile de la pompe.WA, 1990)

Figure 1- 3: Pertes par fuite

Les pertes par fuites dépendent du coefficienédestance de I'orifice formé par le jeu entre le
stator et le rotor. Le jeu doit étre le plus possiteduit, mai sa valeur minimale dépend
essentiellement de la construction de la pomp®tinmment de la flexibilité de I'arbre et des
supports.
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L’existence de la différence de pressignde part de la garniture provoque I'écoulement de
vitessev. A I'entrée d’un joint labyrinthe lisse a bordifl y a en plus une perte par frottement
dans le labyrinthe proportionnelle a sa longuewt en tenant compte de la vitesse, on peut
écrire :

Ap v? v? L v? (1-9)

: +A———
Pg 28 2g  4Ry2g
La vitesse axiale de passage du fluide dans le joint est :

2Ap (1- 10)
N
\/p (Ags +1.5)

2

Le rayon hydraulique du jeu annulaire &t = g

Le débit par fuite peut étre calculé comme :

28 (1- 11)
Qf = uDmé e

Ouu est le coefficient de débit :

1 (1- 12)

L

?\%+ 1.5

IJ:

Le coefficient de frottement dépend du régime de I'’écoulement dans l'interstmec on fait
appel au nombre de Reynolds qui est donné pardaute qui suit :

vDy Vv4Ry 28 (1- 13)
v v v

R, =

Selon I'expérience, l'influence de la rotation tala des bagues d’étanchéité est négligeable
donc dans la région turbulen{®, > 2500) les valeurs del sont tres proche des valeurs
correspondantes des tuyauteries circulaires lisgesoefficient de frottement peut étre donc
estimer par la formule de Blasius :

A= 0.316R,~V/* (1- 14)

Le débit de fuite est le méme pour les differeatmitresd; etD,

’ , 1- 15)
2Ap 2Ap (
Qf = upD,ms, Tz = Wy D11, 0 -
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c. Pertes mécaniques

Les pertes mécaniqué§comprennent les pertes dues au frottement de &aféns les presse-
étoupe et les paliers.

Bien que ce type de pertes soit bien connue makeotispose que de tres peu de résultats sur
la valeur de ces pertes. La difficulté réside eqicelles sont petites et difficiles a mesurer dans
les installations d’essais usuelles. D’'un autré cdés essais de ce type ne seraient que de peu
de valeur pour le constructeur de pompe en ce auiarne I'amélioration des résultats. La
construction des paliers et des presse-étoupexést sur les conditions requises pour un
fonctionnement mécanique satisfaisant, les pededrpttement dans les deux cas n’est que
d'importance secondaire.

Les pertes par frottement dans les presses étaumpals plus modifié par plusieurs facteurs,
par exemple (STEPANOFF, 1961)

La dimension et la profondeur du presse-étoupe ;

La vitesse de la pompe ;

La pression ;

La méthode de réalisation de I'étanchéité et disgage ;

Perte (ch)
3

0 n (tr/min)
1000 1500 2000 2500 3000 3500

Figure 1- 4: Pertes par frottement dans le presse@ipe (STEPANOFF, 1961)
d. Pertes par frottement du disque

Les faces externes de la roue frottent sur le dl@ichbiant et absorbent une certaine appelée
« perte de puissance par frottement de disque s»fdCes externes sont les surfaces passives
de la roue. (THUMA, 1990)

Les pertes par frottement du disque ont été cadsud@ utilisant I'équation de PFLEIDERER
pour des pompes a deux ouies de différente visggsafique : (STEPANOFF, 1961)
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. = KD?wmu? (1- 16)
4.2
Avec :
P, Perte par frottement du disque.
D : Le diametre de la roue.
K : Un coefficient numérique porté en fonction du fmoende Reynolds.
w: Le poids spécifique du fluide.
u: La vitesse périphérique extérieure.

Cette perte, exprimée en pourcentage de la puissbnla pompe, est reporté dans la figure ci-
dessous :

12

10

puissance pardus (%de la puissarnce ur 'arbrea)

IR

o 20 40 60 80 100 120

ns vitesse specifique

Figure 1- 5: Pertes en fonction de la vitesse spigue pompes avec roues a deux ouies
(STEPANOFF, 1961)

Il convient de remarquer 'augmentation rapidealpdrte par frottement du disque aux vitesses
spécifiques inferieurs a 40. Il est également rezies de noter que dans presque toute la
gamme de vitesses spécifiques, la perte par festespproximativement égale a la moitié de la
perte par frottement du disque.

Pour les pompes de méme vitesse spécifigue maisnuensions et de vitesses de rotation
différentes, la puissance en eau montée de la pemlpepuissance perdue par frottement du
disque sont proportionnellesidD® et leur rapport reste constant. Cette considératémlige
I'effet du nombre de Reynolds sur la valeur du fioeint K dans la formule de perte par
frottement du disque et ainsi que sur le renderngditaulique qui affecte la puissance en eau
montée de la pompe.

P, = Kn3DS (1- 17)
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2. Hauteur

a. Hauteur théorique
L’équation (0-30) est appelée équation d’Eulerestpourquoi la hauteur théorique prend
souvent le nom de hauteur d’Euler.
Hyp, = H+ hy (1- 18)
b. Hauteur interne

H; = H+ hy + hgy = Hy, + hiy (1- 19)

3. Débits

Le volume de liquide par unité de temps s’appellm «ébit », il est exprimé généralement en
(I/s ou n¥/s).

a. Débits utile

Le débit utile Q est celui disponible a I'orifice defoulement augmenté du débit indispensable
au refroidissement des paliers et presse-étoujgpdlevement du liquide a lieu avant I'orifice
de refoulement.

b. Débit de fuite

Dans le joint, a I'extérieur de la roue, entre daitieg mobile et la partie fixe, il y a un débit de
fuite.

c. Débhit interne

Le débit interng); est égal a l'intensité du courant dans la sea®sortie de la roue, ce qui
le fait aussi appeler débit de la roue. En outestde débit total traversant la roue et qui pigogic
dans la transformation de I'énergie ; se compodarttébit utile Q et du debit de fuifg.

Q=Q+Q (1- 20)

Ce débit est pris comme base de calcul pour leppsmentrifuges.

4. Nombre de tours spécifique

Le sens physique du nombre de tours spécifiqua vitdsse spécifique, encore appelée nombre
de Brauer est le nombre de tours a la minute dyanepe qui éléverait de 1m un débit de’/sm

ce sens physique de la vitesse spécifique n'a pagl@ur pratique et ce nombre n’est utilisé
que pour caracterisé un « type ». Avec cette sggibn, la vitesse spécifique est la méme
pour toutes les pompes semblables et ne change/pasa vitesse pour la méme pompe.
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La vitesse spécifiqgue est un critere de similitdéepompe centrifuge pour I'étude de leurs
caractéristiques de fonctionnement et pour la iflea8on de leurs constantes de tracé la
vitesse spécifique est calculée pour le point ddement optimum. Toutes les caractéristiques
importantes de fonctionnement et de tracé qu'iliregtossible d’en discuter certains aspects
sans se référer celle-ci.

De I'équation du nombre de tours spécifique on dégue, pour les mémes conditions de
hauteur et de débit, les pompes de plus grandesseitspécifique tourneront plus vite et seront
plus petites. Par ailleurs, pour la méme vitesde atéme débit, les pompes de plus grande
vitesse spécifique fonctionneront avec une hautélévation plus faible ou pour la méme
vitesse et la méme hauteur, avec des deébits mué®I(STEPANOFF, 1961)

Les machine ont un rendement maximal pour une wddemn déterminée du coefficient du
debit, mais aussi pour la valeurmjgouny, ou de toute autre combinaison non-dimensionnelle.

On peut établir une correspondance entre la foroengtrique de chaque famille de machines
et leur valeur numérique de telle ou telle comisioai sans dimension prise au point de
rendement maximal. Se donner la forme géométrigua dhachine revient donc a fixer cette

valeur numeérique, ou inversement se donner la wakeumérique de cette combinaison

adimensionnelle revient a fixer la forme géoméwigirHUMA, 1990)

Le nombre de tours spécifique dimensionnel esué@jear la formule :

1 -
n, = nQzH3/4 (1- 21)

Le nombre de tours spécifique adimensionnel esut@apar la formule :

nj = nQZ(gH) /" 1-22)

Le nombre de tours spécifique dimensionnel estetation directe avec le nombre de tours
spécifique adimensionnel :

ng = 333ng (1- 23)
De facgon partielle, les constructeurs de turbirégepe d’utiliser la combinaison

n/Q VP (1- 24)
Ns = H3/4 = H5/4
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OuP est la puissance utile de la turbine, expriméehefi ch = 0.736 kW), on peut facilement
établir la relation entre ces deux derniers nombeswurs spécifique, donc pour les pompes

ng = 3.65ng (1- 25)
Et pour les turbines
ng = 3.65,/nn, (1- 26)

On a pris I'habitude de classer les familles dedarachines d’'apres la valeur numériquerge
ou n, prise au point de rendement maximal, c’est ce méatend par nombre de tours
spécifiqgue de la machine (ou de la famille de lamze). (THUMA, 1990)
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Tableau 1- 1: Classification quantitative des famiés de turbomachine d’apres la valeur

den,etny

Types de la Le nombre de tours
turbomachine spécifique
Entrée radiale — ng=0.03-0.11

sortie radiale n, =10-37

Entrée mixte — ng=0.11-0.24

sortie radiale n, =37 - 80

Entée mixte — ng=0.24-05

sortie mixte n, = 80— 165

Entrée axial — n;=0.3-0.15 " "

sortie axiale n, =100 - 500
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Dans le cas des ventilateurs et pompes bien casstfexpérience montre que les valeurs
usuelles dex, sont comprises entre 10 et 500. Les petites \@learespondent aux machines
a passage radial, et les grandes valeurs correspbadx machines a passage axial.

5. Puissance

a. Puissance utile

C’est une puissance hydraulique qui est transmidigaide.
P = QpgH (2- 27)

b. Puissance totale

C’est la puissance nécessaire pour entrainer éatbria pompe.

, _ P _QpgH 1- 28
Pt=Pi+Pm=r—L=T (1-28)
c. Puissance interne
P = QipgH; (1-29)
d. Puissance théorique
Poh = QipgHn (1- 30)

Coefficient de la perte par frottement du disque es

Py (1-31)
Vig = —
a=p
Donne
P = (1 — v (1-32)

6. Rendements

Le degré de perfection hydraulique et mécaniquealpompe est déterminé par son rendement.
Il définit par le rapport de la puissance fournge [@ pompe a la puissance absorbé sur I'arbre
de la pompe. Cette derniére est égale a la puisdancnie par le moteur d’entrainement et
appelée la puissance sur l'arbre.

a. Le rendement global
Il est utilisé par les ingénieurs pour la companaides caractéristiques de fonctionnement des
pompes centrifuges, On le définit par :

_ puissancefournie P (1- 33)

puissanceabsorbée P,
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Il existe un certain nombre de rendements parieldehors de celui-ci qui sont utilisé par les
constructeurs et les spécialistes ; ils ne conoérga’un aspect du fonctionnement de la
pompe : hydrauligue, mécanique, volumétrique etpnésentent pas d'intérét pour les
utilisateurs de la pompe ; mais ils sont importalatiss I'étude du fonctionnement de la pompe.

On distingue :
b. Le rendement hydraulique
C’est le rapport entre les hauteurs d’élévationléoet théorique, il tient compte uniquement

des pertes dans les aubages :

_H__H (1- 34)
~ Hy, HA+XE

Nh

Ouzxé = hy
c. Le rendement volumétrique

La perte par fuites est la perte de débit & tragesgeux de fonctionnement entre le rotor et les
parties fixes du corps de pompe. Les fuites peuseanir lieu en un ou plusieurs endroits
suivants :

Entre le corps de pompe et la roue a I'ceillardad®uie ;

Par le presse-étoupe ;

Par le dispositif d’équilibrage de la poussée axjal

Par des coussinets a fuite quand on les utilisengouire les pressions sur le presse-étoupe ;
Par les fuites utilisé pour le refroidissement paiges et du presse-étoupe ;

Le débit dans la roue est supérieur au débit maetité pompe de la quantité représentent les
fuites et le rapport du débit mes@rau debit de la rou@ + @ est le rendement volumétrique.

_Q_ Q (1- 35)
VI T

d. Le rendement mécanique :
Le rendement mécanique d’'une pompe centrifugesasiplport de la puissanfgabsorbée par
la roue et la puissance totale :

P. P —P., (1- 36)
P P

Le progres dans la réalisation des pompes a é@wiprincipalement de fagcon expérimentale,
le rendement global de la pompe étant le seulreridéamélioration des résultats. Dans le
présent ouvrage, toutes les pertes sont répantiesles rubrigues suivantes : perte hydraulique,
fuites, pertes mécaniques, frottement du disque.
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Autrement en moyennant toutes les formules prétédgele rendement global apparait comme
un produit :

N = NpNyNm (1 — Veq) (1- 37)
7. Nombre d’aubes

Le nombre d’aube des roues est déterminé statistignt c.a.d. a partir des expériences faites
sur une gamme de roues de différentes caract@astiqui sont toutes dépend d’un nombre de
tours spécifique.

Le nombre d’aube des roues radiales et mixtescedealé par la formule de
N = 22.71n,0362 (1- 38)

Et pour les roues axiales, on a

750 ]
N o 20 (1- 39)

ng
La formule courante du nombre d’aube est

D, +D; | <B'1 - B’z) (1- 40)
sin

N =65
D, — D, 2

I. Les dimensions a I'entrée de la roue :

bz

De dEh

Figure 1- 6 : Profil des dimensions de la roue adhtrée et a la sortie

1. Diamétre de ’arbre

En admettant que seul le couple agit sur I'arbrdadpompe, nous pouvons calculer son
diamétre de la fagon suivante :

s (1- 41)
dy =133 |=
n
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Oud, en [cm],P; en [kw], n en [tr/min].

Si on utilise un acier de meilleur qualité de camite admissible, le diametre de I'arbre sera :

.1z (1- 42)
d= |—d,
T

2. Diamétre du moyeu

Comme diameétre de moyeu du cbté de I'entrée dauke, mous admettons une valdyraussi
petite que possible pour ne pas exagérément nétiéctrée. La forme du moyeu dépend
principalement du mode d’accouplement de la rou&adare. Dans le cas d’un clavetage libre,
le diametre du moyeu est fonction de la hauteda dtavette illustré par un coefficient qui est
multiplié par le diamétre de l'arbre.

clavette

de

Figure 1- 7: Accouplement roue-arbre par une clavee

On admet généralement :
d, = (1.2 +1.4)d (1- 43)
3. Vitesse méridienne a I’entrée

Les conditions dans lesquelles fonctionne la posopé définies par deux parametres, la vitesse
angulaire de rotation et le débit volumique dedugui s’écoule dans celle-ci. A partir de ces
données on peut définir les différentes conditdawitesse des fluides.

Pour déterminer le profil de la roue, on doit égedat connaitre la vitesse méridienne a I'entrée.
Elle est donnée par le rapport : (STEPANOFF, 1961)

le == Km11/ ZgH (1- 44)

On peut déterminer le coefficient Km1 a partir dapghique suivant :
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K2m

KL

no

Figure 1- 8 : Constante de tracé de roueTHUMA, 1990)

Cm1 €st calculée pour la section passant par le Batthdue des aubes, en déduisant encore la
fuite. L’épaisseur des aubes peut étre négligélesdnords d’attaque des aubes sont d’habitude
effilés et on peut supposer quei@st la vitesse juste a 'amont des aubes.

Q (1- 45)

1=
m T[Dmlbl

4. Vitesse périphérique a I’entrée
La vitesse Cest purement radiales=90°); elle se détermine & partir du débit volureiqu

Q; (1- 46)

C S
=2mr bk,

K; est un coefficient compris entre 0 et 1 caracétisencombrement des aubages limitant la
section de passage du fluide.

La vitesse périphérique;, se détermine a partir du rayon d’entrget de la vitesse angulaire
de rotation de la roug, = r,w

A partir de ces deux vitesses, on détermine |as#eelativer; du fluide a I'entrée des canaux
mobiles de la roue a l'aide du triangle des vitegeprésenté ci-contre.
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Figure 1- 9: Triangle des vitesses a I'entrée da foue

5. Diameétre de ’ouie

Le diametreD, de I'ouie est calculé a partir du débit intethe

e (1- 47)
Q=1
Et
_(0P—d ) (1- 48)
i~ T e

La valeur de la vitesse absolue d’enti€einflue d’'une maniéré décisive sur la capacité
d’aspiration et sur le rendement hydraulique deiee.

C, =¢&2gH (1- 49)

—

Figure 1- 10: La vitesse d’entrée

Ou ¢ est le coefficient de vitesse d’entrée :

e = 0.0188n2"° (1- 50)
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6. Angle d’entrée des aubes

A partir de triangle des vitesses I'angle qui Raivitesse périphérique avec la vitesse relative
a I'entrée de la roue égalggg ce dernier est calculé a partir de la formuleauie :

C -

tan f; = -mi (1-51)
Uy

L’angle d’entrée des aubes est compris entre 180%t

La correction de I'anglg; se fait d’aprés I'angle d’attaque tel que

P1=P1+ 6 (1-52)

ll. Les dimensions a la sortie de la roue :

1. Vitesse méridienne a la sortie

La vitesse méridienne a la sortie est donnée paipjeort : (STEPANOFF, 1961)
Comz = Kima/2gH (1- 53)

On peut déterminer le coefficielt,, a partir du graphique de la figure (1-2)

Ou a partir de la formule suivante : (THUMA, 1990)

5 -
Ko = 0020 (- 54

2. Angle de sortie des aubes

Cet angle est le plus important des éléments d.t@n va montrer que les caractéristiques
théoriques ne dépendent que des angles des autsds dd°chapitre. Dans les pompes réelles,
B2 est toujours I'élément déterminant du tracé. Tolgesconstantes du tracé dépendent de la
valeur def.. Le choix def. est par conséquent le premier pas dans la déttionindes
constantes du tracé de roue. Ce choix est bada sansidération de la pente désirée pour la
courbe hauteur-débit et selon que I'on désire cuumomaximum de puissance pour une roue
de diamétre donné, étant entendu que la hautderdgébit au point nominal augmentent tous
les deux avec l'anglg., ce dernier est calculé a nombre d’aubes fini lpaformule
suivante d’apres le triangle des vitesses : (STEGAN 1961)

Cnz (1- 55)
t = —
an ﬁz UZ - Cuz

Avec la vitess&,,, (composante périphérique de la vitesse abi‘))hmt donnée, d’'apres
I'équation d’Euler, par :

Hp 1- 56
Cuzng_tz ( )
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L’angle de sortie des aubes est compris entre t158%
La correction de I'anglg, se fait d’aprés I'angle d’attaque tel que
B2 = B2 + 6, (1- 57)

De plus, I'angle de sortie d’aube a nombre d’aubési désigné paip,. est donné par la
formule empirique suivante :

0.758 (1_ 58)

By = 17.84 (711_8)

Avec I'angle de sortie des aubes infini est comenge 15° et 40°.

3. Diamétre de la roue a la sortie

Sachant que la vitesse périphérique a la sortia dmie est tel que :

29H (1- 59)
Uz = T

AvecV le coefficient de pression qui présente une vanatécroissante en fonction de nombre
de tours spécifique cette derniére est donnéeagfarrhule empirique suivante :

9 -
Y 300 \2 (1- 60)
-~ \270 +n,
En résulte que le diametre extérieur de la roueastilé a partir de la formule :
60U, (1- 61)
- mn
4. Epaisseur de ’aube
Le pas entre les aubes
L (1- 62)
N
La langueur d’arc est donnée par la relation :
o=t(1—1) (1- 63)

ouy appelé coefficient de contraction (ou coefficidatrétrécissement) qui doit étre supérieur
a 90% pour une condition de contraction.

Finalement I'épaisseur de l'aubest égale a :
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s =o.sinf (1- 64)

Les aubes d’épaisseur finie produisent une augmentde la vitesse d’écoulement pour une
modification relativement insignifiante du champ deurant et par conséquent un

accroissement des angles d’entrée, qui provoquedtage de pré-rotation. Quant-aux angles
de sortie, ceux-ci subissent une réduction lorégpaisseur de I'aube est augmentée. Du point
de vue construction on a trouvé avantageux d’amiadiord de fuite des aubes, ce qui a pour

effet de réduire doucement la vitesse d’écoulement.
5. Largeur de la roue a ’entrée et a la sortie

Le débit interne peut étre formulé :

Q=n,Q=n,N({t—-0)bCp (1- 65)
D’aprés I'équation (9) et (10)

Q; = 2nrbyYCyy, (1- 66)
Donc le débit réel s’écrit

Q=YrnDbyU (1- 67)
OuY est le coefficient de vitesse :

C 1- 68

Conclusion

Tous ces parametres sont retenus pour le dimereioemt de la roue et de la volute qui feront
I'objet des prochains chapitres.

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 37



-

Chapitre 2

\

Eléments de construction d'une

turbomachine génératrice d’énergie

.

/




Chapitre 2 : Eléments de construction d’'une turbomahine génératrice d’énergie

Introduction

Afin de compléter la description des pompes, naétsilions ci-aprés les différents organes
constitutifs et les principes de base de fonctiomer® de ceux-ci.

y ;8 7 12 6 14 13 11
2 : !
\ )/
" =
10 T :
9 i
5
Figure 2- 1 : pompe centrifuge
NOMENCLATURE
1- volute 8- Bague fixe
2- Corps avant de la pompe 9- Bague d'étanchéité
3- Roue 10-Clavette
4- Ecrou de blocage 11-Clavette
5- Bouchon de vidange 12-Roulement
6- Arbre 13-Roulement
7- Presse-étoupe 14-Corps de palier
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l. Arbre

1. Définition

Un arbre est un organe mécanique transmettant une&ssgmce sous forme
d'un couple permettant d’obtenir un mouvement tktiom. La forme cylindrique de cet organe
est a l'origine de son nom.

Les arbres de machines sont généralement issusutke fbrgés puis usinés par tournage.
L'extrusion est également un mode d'obtention ciysaur ce type de piece. lls sont trés
rarement issus de bruts moulés, pour des raisorésggance mécanique.

L'arbre supporte généralement des engrenages, eppowiolants, manivelles, pignons
de chaines ou autres éléments qui transmetterasigon angulaire ou une puissance. Il est
donc l'un des éléments mécaniques les plus fréqeatumilisés.

Selon sa géométrie et ses fonctions, un arbreguetdr différentes qualifications telles que :

- arbre de transmission, s'il transmet une puissdiwtemoteur a une machine ou a un
élément de machine ;
- arbre de renvoi, s'il distribue un mouvement datroh entre différents éléments ;

La contrainte de torsion est la sollicitation pijpade auquel est soumis un arbre. Ce type de
sollicitation implique que les contraintes maxinsag®ient a la surface de la piece. La qualité
de cette surface (rugosité) est donc un paramssenéel pour la tenue d'un arbre.

Suivant le réle qui lui est dévolu, l'arbre peue&galement soumis a des contraintes de flexion
et de charge axiale. Dans ces cas, les effortsmtges au sein de la matiére sont souvent
variables, a la maniére d'une sinusoide. Cela @uelialors une résistance nécessaire a
la fatigue.

Un arbre est maintenu par des paliers, qui permtegterotation et empéchent son déplacement
axial (butée).

2. Contraintes sur I’arbre

Les forces intérieures en général ont des supplisfgsée d’une maniére quelconque par
rapport au plan de la section S, pour étudierdeset intérieures, il est plus commode de les
projeter sur un axe perpendiculaire au plan deweadtt sur le plan de section, puis d’étudier
les projections normales et tangentielle®ff fi ainsi obtenues. Sur chaque élémende la
section S agissent 2 forces intérieures : la foozenale £ et la force tangentielle.fOn appelle
contrainte normale en un point A le quotient déoltae intérieure normale, par I'étendue de

la surfaceAs, tres petite, qui entoure ce point.

Onécrit:o = In
As

c : contrainte normale.

On appelle contrainte tangentielle en un pointuetignt de la force intérieure normalegfr
I'étendue de la surfacks.
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fe

As

Onécrit: 1=
T : contrainte tangentielle.

En général les forces sont exprimées en daN, kéacgs en mfhou en cm? ; par suite les
contraintes s’expriment en daN/mm?2 ou en daN/cref Hes objets essentiels de la résistance
des matériaux est la détermination des contrai(@&T, 1982)

3. Moment quadratique polaire
Par définitionl, = Y As.p?

Relation entre les moments quadratiques par rapgpdeux axes rectangulaires et le moment
guadratique polaire par rapport au point de remeaitd ces axes.

Or:p? = x* + y*

[o=YAs(x* + y*) = Y Asx* + Y Asy? (2-1)
Iy = I, +1,

La figure2-5 donne la valeur du moment quadratpprerapport a un diamétre :

nd n(D*-a*)
I, = I,=—mm
32 32
od ¢D
< ) \
Figure 2- 2 : moment quadratique d’une forme circudire
nd* nd*
I, = ” et I, = ”

d* . (2- 2)
10: Iy+Ix :E ~ 0.1d

4. Déformations sur I’arbre

a. Torsion

Soit une poutre de section circulaire constantieptement variable, et de ligne moyenne (son

axe) rectiligne, soumise a deux couples égalepmdses agissant dans 2 sections distinctes.
On dit que cette poutre est sollicitée en torsiorpke. Au cours de la torsion, une génératrice

primitivement rectiligne, se déforme et devientana d’hélice.

Exemple : les arbres de transmission sont toujealécités a la torsion. La torsion peut
intéresser toute la longueur ou une partie denéarba torsion des poutres non circulaires ne
peut étre étudiée qu’avec la théorie de I'élagticit
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I repos en charge
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Figure 2- 3 : Arbre mis a la torsion

En torsion, et dans le cas des petites déformatiensontraintes normalesont négligeables.
Les contraintes dans la coupure (S) se réduisedesa contraintes tangentielles ou de
cisaillementt. A partir de la relation :

T=GOr (2- 3)

avec

T. contrainte tangentielle(MPa)

6: angle unitaire de torsion (rad.mm-1)
G: module d’élasticité transversal (MPa)

r: rayon GM (mm)

wm=Gop

Coupure (S)
Section droite

Figure 2- 4: Coupure d'une section droite d'un arbe mis a la torsion
b. Angle unitaire de torsion

Constatations expérimentales

Les sections droites avant déformation restent tekoiaprés déformation (planes et
perpendiculaires a la ligne moyenne).
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Figure 2- 5 : Angle de torsion

Les fibres ou génératrices initialement parallélda ligne moyenne s’enroulent suivant des
hélices autour de cet axe. La longueur des filestent sensiblement invariable ou constante

(hypothese des petites déformations).

Les sections droites tournent ou glissent en ldscihes par rapport aux autres (rotations d’axe
la ligne moyenne). Les rayons GK restent droitssdardomaine élastique, mais s’incurvent

dans le domaine plastique.
a, = angle (GKO0,GK) = angle de torsion entre lesisastdroites A et G
a = angle (BD0,BD) = angle de torsion de la poutre.

Angle unitaire de torsion

Sion suppose que les sections droites tournetéd@ntre elles de la méme fagon, alors I'angle
de torsion entre deux sections droites quelcongstproportionnel a la distance entre celles-

ci. Autrement dit :

0 = % = % : angle unitaire de torsion
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c. Module d’élasticité transversal
Le module d’élasticité transversal dépend du tyggerdatériaux de construction de I'arbre,

ici nous avons les valeurs de G pour différentsenieaix :

Molybdéne G = 117 000 daN.mm™
Aciers au carbone 79 300 daN.mm™

Aciers inox 73 100 daN.mm™

Nickel 48 300 daN.mm™
Béryllium + Cuivre 48 300 daN.mm™

Cuivre 44 700 daN.mm™
Fontes 41 400 daN.mm™

Bronze et Laitons 40 100 daN.mm™
Titane 36 000 daN.mm™

Aluminium et Alliages 26 200 daN.mm™
Verre 18 200 daN.mm™

Magnésium 16 500 daN.mm™
Plomb 13 100 daN.mm™

Béton 9 650 daN. mm™

Sapin rouge (fibres) 4 140 daN.mm™
]J Polyéthyléene 138 a 378 daN.mm™

Caoutchouc 4.1 a 7.6 daN.mm™

Figure 2- 6 : Module d’élasticité transversal en foction des matériaux

d. Moment de torsion

Le moment de torsion est égal au moment résultant en G (figure 2-6)dees les forces
élémentaired f de la section (S).

My = Z Mg (Af) = Z Af.p = Z TpAS = Z GOpP2AS
© ® ® ®

— 2 — 2
MT—GBZp AS-GQf p2AS (2- 4
® )

MT = Gelo
Le termef(s)pzAS = I, estle moment polaire de la section (S) par ramnopoint G.

A partir des relations = G 6 r etM; = G 6 I, on peut écrire :

_ My (2-5)

Go =1
r
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On obtient ainsi :

My (2- 6)

e. Concentration de contraintes

Lorsque les arbres étudiés présentent de brusquesions de section (gorge, épaulement, trou
de percage...), les relations précédentes ne sambpflicables. Au voisinage du changement
de section, la répartition des contraintes est fig&]ir,,,,€St supérieure &, calculée : on dit
alors gu’il y a concentration de contraintes.

Avec K, est le coefficient de concentration de contraiftésst un facteur adimensionnelle
supérieur a 1):

Tmax = Kts-To (2' 7)

Figure 2- 7 : Coefficient de concentration de congintes K, en torsion sur des arbres
de section variable
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.  Mode d’assemblage

On distingue alors différents types d'assemblageassemblage peut étre permanent ou
démontable, direct ou indirect.

Ce que nous intéresse dans notre étude, I'assesmbtigect.

1. Assemblage indirect

Une ou plusieurs pieces intermédiaires sont ugiisé
+ Collage

« Agrafage

« Anneau élastique

« Bague de tolérance

+ Clavette

+ Clou

- Embrévement (avec tenon, mortaise et cheville)

« Goupille
+ Rivet
. Eclisse

« Visserie : vis, écrou, boulon, goujon, filetageatadage :

Les assemblages vissés sont constitués par desnkdigles vis traversants avec écrous), des
vis pour taraudage borgne ou non ou par des gaujons

)
7
-

boulon traversant vis pour tarauda- goujon
ge borgne

Figure 2- 8: Assemblages vissés

Les vis pour taraudage assemblent deux élémentimesrsant le premier et en pénétrant le
deuxiéme par un taraudage.

Sur les goujons, la téte de la vis est simplemempiacée par un écrou.
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2. Mode d’accouplement arbre-moyeu

En mécanique, un accouplement est un dispositibd®n entre un élément (moteur, pompe)
et un arbre en rotation, permettant la transmisgiooouple.

Il permet éventuellement un certain désalignemasdduplement élastique, joint de cardan...),
autorise des décalages angulaires (accouplemenauiigflie...) et peut étre temporairement
inactif (embrayage, crabotage).

Un accouplement mécanique peut étre un accouplemastique, un accouplement a
membranes, un accouplement a denture métalligemaare un accouplement a soufflet.

Les accouplements mécaniques sont utilisés dadadirie pour des applications variées, voici
les utilisations les plus communes :

e pour entrainer en rotation un élément réceptearir pl'un élément moteur ;

» pour réaliser un raccordement rapide entre deurerés d'un systéme (par exemple
entre un moteur et une pompe) et pouvoir effedimetement des travaux d'entretien
sur ces éléments ;

« pour pallier un désalignement axial, radial ou daige! ;

» pour ajouter plus de flexibilité dans le systeme ;

e pour amortir les vibrations ;

e pour ajouter une protection contre les pics de ®up

a. Clavette

En mécanique, une clavette (étymologiqguement utie @) est une piéce qui a pour fonction
de lier en rotation deux pieces (liaison de moyebr)complément, elle peut étre dimensionnée
pour se rompre par cisaillement lorsque le couplesimis est trop important.

Type de clavettes
Il existe cing grandes familles de clavettes :

» clavettes paralleles

» clavettes paralleles fixées par vis

» clavettes disques

e clavettes tangentielles

» clavettes inclinées (a encastrer, a chasser dorj ta
* clavette a talon

Clavettes paralléeles

Elles sont utilisées lorsque le diamedrele I'arbre est proche de la longueur | de la tlave
(I<1,5d). Il existe trois formes de clavettes piatab :
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Clavette de type A Clavette de type B Clavette de type C

Figure 2- 9: types de clavette
b. Ecrou

Un écrou est un composant élémentaire d'un systéstéerou destiné a I'assemblage de pieces
ou a la transformation de mouvement.

Comme piece d'assemblage mécanique élémentairgiagit d'un organe indépendant

comportant un trou taraudé en son centre (c'esteasd trou dans lequel est gravé un filet) qui,

vissé sur une vis (ou sur toute tige filetée dentliametre et le pas de vis correspondent),
constitue un des deux éléments d'une liaison pstaole.

Types d'écrou d'assemblage

Les principaux modéles d'écrous normalisés : (lguebexagonal normal, (2) écrou hauteur
réduite dit contre-écrou, (3) écrou borgne, (4paatouble, (5) écrou a frein Nylstop, (6) écrou
carré, (7) écrou a embase, (8) écrou a oreill@€d®u fendu, (10) écrou a créneaux.

Figure 2- 10 : Types d’écrou
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Ecrou hexagonal

Les écrous H (hexagonaux ou a six faces) sontidégl®plus courants. Il existe de nombreuses
dimensions d'écrous, caractérisées par :

* |le diamétre du trou central ;
* lepasdevis;
» la distance entre deux faces opposées.

 Tableau 2- 1: Tableau des diameétres de I'écrou Honmalisés

@ d nominal (H) M3 M4 M5 M6 M7 @ M8 @ M10 M12 M14 M16
tailedelacle |55 7 |8 10 11/12 13/14 15/17 17/19 19/22| 21/24

[l. Palier

Les paliers sont des organes utilisés en constructiécanique pour supporter et guider, en
rotation, des arbres de transmission.

Suivant 'usage désiré, ces paliers peuvent étre :

* de rouleaux contenus dans des cages. On a la ummpkée de frottement de
roulement qui permet une plus grande charge syrdisrs et une plus grande vitesse
de rotation.

» Choix du type de palier

Plusieurs facteurs permettent de déterminer |'aatéayu des divers types et exécutions de
paliers a une application particuliére :

» type de mouvement : oscillation, rotation, mouventiegaire

* intensité de la charge

e nature de la charge : radiale, axiale, choc, aern

« vitesse de glissement

* espace disponible

» température de fonctionnement prévue

» exigences en matiére de lubrification et de masrter ou conditions séches
» conditions environnementales : poussiére, humiddé, pulvérisée

» reésistance chimique a certains agents

On recourt en général aux paliers lisses compogaas des mouvements d'oscillation ou de
rotation avec des charges légéres et des vitessgtisdement relativement élevées. Leurs
bonnes propriétés de glissement et leurs petitesrdiions les rendent particulierement adaptés
a des montages appelés a fonctionner sans maigtemanpour lesquels existe un risque
d'insuffisance de lubrifiant ; ils conviennent égaknt aux emplacements ou la présence de
lubrifiant n'est pas souhaitable voire méme inatat@p et ou I'espace disponible est limité. Les
appareils domestiques ou de bureau, I'équipemestindeaux industries alimentaires et des
boissons, I'équipement médical, les véhicules eositiu ferroviaires, les systemes de transport
ainsi qu'un grand nombre d'autres applications apkipart des secteurs industriels font bien
souvent appel aux paliers lisses composites.
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V. Roulement

1. Choix du type de roulement

Chaque type de roulement affiche les propriétémctaristiques, basées sur sa conception, selon
lesquelles il est plus ou moins adapté a une ait donnée. Par exemple, les roulements

rigides a billes peuvent supporter des chargeslesimodérées ainsi que des charges axiales.
lIs ont un faible frottement et peuvent étre prégl@vec une grande précision et dans des
variantes silencieuses. lls sont donc idéaux pesinmoteurs électriques de petite et moyenne

taille.

Les roulements a rouleaux toroidaux et a rotule@uleaux peuvent supporter de trés lourdes
charges et présentent une capacité d'auto-aligriei@efice a ces caractéristiques, ils sont
souvent utilisés, par exemple, dans des applicatechniques lourdes comportant de lourdes
charges, des flexions de l'arbre et des défadtgritanent.

Cependant, dans de nombreux cas, plusieurs faaeiusnt étre pris en compte et comparés
les uns aux autres lors de la sélection d'un tgp@alement et il est donc impossible de donner
des regles générales.

Les indications suivantes ont pour but de mettreéeidence les critéres principaux qui
interviennent dans ce choix et de faciliter lessléns

* espace disponible

e charges

» deéfaut d'alignement

e précision

e vitesse

« fonctionnement silencieux
* rigidité

» déplacement axial
* montage et démontage
e joints intégres.
2. Choix des dimensions du roulement
Le choix des dimensions du roulement a utiliseeéfsctué sur la base :
de la durée de service nominale requise ;
des charges prévues lors du fonctionnement.

Notez que les calculs doivent étre effectués sépamépour chaque position de roulement et
gue le processus de sélection s'opere sur la ledseptus petite durée de service.

3. Choix de la disposition des roulements

Deux roulements au moins sont nécessaires pouegetdsupporter un arbre tournant. Ces
roulements se trouvent a une certaine distancedéufautre. Selon I'application, on choisit un
palier fixe/palier libre, un montage réeglé ou unntage flottant.
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Tableau 2- 2 : Exemples de roulements pour palieffsxes et paliers libres

Roulements a paliers fixes/paliers libres

Roulement a billes

@ Palier fixe

Roulement a rouleaux cylindriques NU
@ Palier libre

Roulement a billes a contact

oblique ZKLN

@ Palier fixe

Roulement a aiguilles NKIS

© Palier libre

\
|
=
\
)
|

Roulement a billes

@ Palier fixe

@ Palier libre

Roulement a rotule sur deux rangées de|
rouleaux

@ Palier fixe

© Palier libre

Roulement a deux rangées de billes a
contact oblique

@ Palier fixe

Roulement a rouleaux cylindriques NU
@ Palier libre

Roulement a billes a quatre points de
contact et roulement a rouleaux
cylindriques

@ Palier fixe

Roulement a rouleaux cylindriques NU
© Palier libre
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Deux roulements a rouleaux coniques
@ Palier fixe

Roulement a rouleaux cylindriques NU
@ Palier libre

Roulement a rouleaux cylindriques NUP
@ Palier fixe

Roulement a rouleaux cylindriques NU
© Palier libre

@
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Paire de roulements a billes a contact
oblique de I'exécution universelle

@ Disposition O

@ Disposition X
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S
TE%L‘

N
&

Roulements de broche de I'exécution
universelle

@ Disposition O

@ Disposition X

@ Disposition tandem O

Paire de roulements a rouleaux conique
@ Disposition O
@ Disposition X
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V. Moteur

Un moteur est un dispositif permettant d'effectuer mouvement physique (rotation,
translation, etc.) a partir d'une énergie (chimjaglectrique, thermique, etc.).

1. Différents types de moteurs

On distingue :

- Les moteurs a courant alternatif qui comprennenteteurs asynchrones triphasé a
cage et a rotor bobiné a bague, les moteurs moséplat les moteurs synchrones.
- Les moteurs a courant continu (moteur a excitaé&paré, shunt, série, compound)

a. Moteurs asynchrones triphasé

Ce moteur comporte :

- Un enroulement primaire ou « statorique » fixe para par le courant alternatif
triphasé du réseau, il peut étre couplé en étailerotriangle.

- Un enroulement secondaire ou « rotorique » molalequru par le courant induit, de
méme forme mais de fréquence variable.

b. Moteurs synchrones triphasé

Ce moteur comporte :

- Un stator avec un enroulement fixe parcouru paoilgant alternatif triphasé du réseau.
- Un rotor avec un bobinage inducteur alimenté emardicontinu, le rotor pouvant étre
a poles saillants.

Critéres de choix du type de moteur

Le type d'application oriente le choix de la tedbge. Si le moteur doit fonctionner en continu,
avec peu de changements de vitesse, un moteurhasyecest suffisant. Pour des applications
dynamiques, un moteur synchrone est plus indigaészertains cas, les deux technologies
peuvent convenir : le choix se fait alors selorcampromis entre codt et précision.

a. Puissance du réseau et problémes de démarrage :

Si I'on démarre un moteur asynchrone branché dineent sur le réseau. L’'appel de courant
de démarragé, peur atteidre 5 a 7 fois son courant nomipal

Cet appel de courant provoque une chute de tedsialimentation qui peur étre préjudiciable
au matériel déja raccordé sur le réseau.

On peut admettre une chute de tension de 5%.
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b. Tension d’alimentation du moteur :

Les tensions usuelles sont en général :

- Pour la basse tension : 230-410-600 V ;
- Pour la haute tension : 3200-5500-6600 V.

Le choix de la tension est fonction de :

- La puissance ;
- Linvestissement a partir du réseau distribution ;
- La puissance de court-circuit du réseau.

2. Comportement au démarrage

Le couple de la pompe, transmis par I'accouplentatbre, dépend directement de la
puissance, P, et de la vitesse de rotation, n.dltéon du couple est pratiquement parabolique
en fonction de la vitesse de rotation, au démardaga pompe centrifuge.

Le couple fourni par le moteur asynchrone doitquantre étre supérieur afin que la roue puisse
étre acceéléré jusqu’a la vitesse nominale. Ce eonteur a, avec la tension, un effet direct
sur I'intensité absorbée du moteur et cette degrsar I'échauffement du bobinage du moteur.
Il faut donc éviter, dans la mesure du possibls,&dauffements inadmissibles du moteur en
limitant le temps du démarrage et/ou l'intensité.

Dans le cas d'un démarrage direct (la tension gettéale est immédiatement appliquée sur le
moteur encore a l'arrét), I'intégralité du coupke démarrage est immédiatement disponible,
des le début, et le groupe atteint trés rapidersanitesse de fonctionnement. Ce démarrage
est le plus favorable pour le moteur, mais l'intehgu démarrage, 4 a 8 fois supérieure a
I'intensité nominale, sollicite fortement le résean particulier dans le cas de gros moteurs, et
peut entrainer des chutes de tension qui peuvetirper le bon fonctionnement des appareils
voisins. Il faut donc tenir compte, dans le camnd'éseau a basse tension public (380 V), des
directives des entreprises de distribution élegtriqur le démarrage direct de moteurs d’'une
puissance supérieures a 5,5 kW.
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VI. Roue

La fonction de la roue est de communiquer de I'gieeau liquide qui le traverse grace aux
aubages dont il est muni. Ce transfert d’énergffetue selon les lois que nous avons déja
établies au chapitre précedent et que nous détaitlans les chapitres suivant.

» Types de roue pour les pompes centrifuges
Les roues axiales sont plutdt utilisées pour ddstsi€levées et de faibles HMT. Les roues
radiales génerent des HMT plus élevées pour datsdabindres. Plusieurs roues peuvent étre
associées en série sur un méme arbre de maniegereeater la HMT globale de la pompe que

I'on appelle pompe multicellulaire. On trouve p&fane roue double en parallele, I'objectif
étant alors d'augmenter le débit.

Les roues des pompes centrifuges sont égalemeeléaspmpulseur ou hélice (selon forme)

/

(1) Roueaxiale ou hélice (2) Roue semi-radiale (3) Roue radiale ou centrifuge

Figure 2- 11 : Type de roues selole trajet du fluide par rapport a I'axe

Pour le troisieme type il possede trois d’autrgesypossibles :

Roue ouverts Roue semi-ouverts

Figure 2- 12 : Type de roues radiales selon la forendes flasques
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VII.  Volute
1. Corps de la volute

La volute collecte le fluide a la sortie du diffuseu directement a la sortie de la roue si le
diffuseur n’existe pas. Sa forme est optimisée @éiransformer I'énergie cinétique résiduelle
de sortie de la roue en énergie de pression etaianprogressivement la section de passage
du fluide a la section circulaire de la bride deiso

A
-

volute

Figure 2- 13: Volute

2. Diffuseur

Situé entre la roue et la volute le diffuseur astongane de révolution offrant au fluide des
sections croissantes. Il existe des diffuseurgdiss’est a dire non ailettés, a parois paralléles
ou divergentes et des diffuseurs ailettés. Soyvemt les pompes monocellulaires, le diffuseur
est inexistant, la roue débouchant directement awnslute.

Réle du diffuseur sur I'’écoulement : dans une maelgénératrice, I'organe fixe était situé
apres I'organe mobile. Dans une pompe centrifuga alors une arrivée axiale du fluide sans
perturbation soit un anglg = m/2 ce qui implique qué,; = 0. On peut alors tracer le
diagramme des vitesses entre I'entrée (1) et lies(®) de I'organe mobile comme indiqué
sur la figure 2-14.

On a alordi,, = C“;UZ etQ; = mD;b,C,,; = ©D,b,C,,, . Le fluide sort donc de la roue avec

une vitess€ = i + w. On retrouve cette vitesse a I'entrée (2) du défur ou le fluide va étre
transformé jusqu’a la sortie (3). De par la congtan des pompes centrifuges, on a toujours
D3 > D2 et b3>b2. La conservation du débit dans la pompe perfeetite entre I'entrée (2)

et la sortie (3) du diffuseur la relation :

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 56



Chapitre 2 : Eléments de construction d’'une turbomahine génératrice d’énergie

Q; = tD3b5Cp3 = TD,b,Cry . ON déduit alors que la vitesse de saftig est inférieure a la

vitesse d’entrée dans le diffusiy, . Le diffuseur a donc un réle de réducteur de séese
qui se traduit par une augmentation de la presticituide.

Il'y a donc a la sortie de la roue une certainegeaeinétique disponible pour étre transformée
en énergie de pression, généralement plus intéesgaur |'utilisateur. Dans une pompe
centrifuge, cette transformation est effectuée dargiffuseur et la volute. Elle est régie par
I'équation de I'énergie en mouvement absolu ; ggpesant les pressions mesurées par rapport
au méme niveau de référence, la relation de Bdimmus donne :

— Cc2 —c? 2-8
(ps —p2) _ (C; 3) — AH,_, ( )
Pg 29

On qualifie cette transformation par un rendemendiffusion défini par :

[<p3 2a) 4 ()] o (2-9)
@ 1)

En général ce rendement est faible et ne dépasdg ha

diffuseur \C-

aube mobil

I ™~

Figure 2- 14 : Diffuseur

Remarque :

Si le diffuseur ne comporte pas d’aubages, on skg = r,C,, ce qui montre également la
réduction de vitesse dans le diffuseur.
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3. Construction de la volute

a. Parameétres de construction de la volute

Figure 2- 15 : Parametres de la volute
a5 I'angle du bec de la volute ou I'angle de divergen

D le diamétre de son cercle de base qui conditid@peu radial minimum existant entre la
roue mobile et la volute, ainsi que la disposigbha forme du bec de volute.

b, la largeur & I'entrée de la volute

L la hauteur du bec de a volute

oz (%), P02 100

K
A y / = Dz
/m/ 30
05
N P 20
10
03 |
Z4RER s
0z |} gl e
3
0.15 - : - L - ng
25 50 100 200

Figure 2- 16 : Constante du tracé de la volute
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b. Sections de volute

La figure 2 — 17 nous montre que les différentetizes de volute sont traversées par une
fraction du débit de la pompe, fraction dépendantadposition angulaire de la section par
rapport au bec de volute.

Figure 2- 17 : Sections de volute courantes

> Influence de la taille de section

En ce qui concerne l'adaptation d'un type de secdieec une roue donnée, rappelons
essentiellement les travaux de K. RUTSCKI

RUTSCKI compare tout d'abord trois volutes de sestidifférentes (figure 2-18), travaillant

avec une méme roue. Ceci permet de montrer quanege rendement maximum dépend des
dimensions choisies, ce qui ne semble pas surprar@iori puisqu'en effet on peut considérer
comme le fait R. C. WORSTER, que ce point est ab&lliintersection des caractéristiques
(H, Q) de la roue seule et de la volute seule. Lorsquémse de la section (a) a la section (b),
on diminue les pertes dans la volute, ce qui domeecaractéristiquéi(, Q) de volute de pente

moins importante et donc un point de rendement mabdlécalé vers les débits plus importants.

‘H (m)

I 1 1 1 1

I |
o AD 20 30 1] 13 (1)

» Q (E-f")

Figure 2- 18 : Comparaison de trois sections de wdk avec la méme roue

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 59



Chapitre 2 : Eléments de construction d’'une turbomahine génératrice d’énergie

c. Bec de la volute

Le dernier parametre sur lequel nous allons fixgrenattention est le bec de volute dont le réle
ne semble pas négligeable dans I'analyse du coempent de I'ensemble roue-volute.

L'influence du bec de volute peut étre caractémg@iealement par les parametres suivants :
- le jeu radial relatif au bec de volute
- la forme du bec de volute.

» Jeu au bec de volute

En effet, un jeu trop réduit conduit, comme nougdeons dans notre étude expérimentale, a
un fonctionnement bruyant du fait des interférerioms importantes de la roue avec la volute
au voisinage du bec ; par opposition, un jeu tropdrtant cause également une chute le
rendement due a la circulation du fluide dans kspge entre le bec et la roue.

Notons cependant que ce paramétre "jeu" ne peudbppars étre ajusté a la valeur "optimale”
définie ci-dessus pour les raisons suivantes :

- il peut étre éventuellement nécessaire de l'antgnéorsque le fluide véhicule des éléments
solides (risques de détérioration du bec)

- un jeu plus ou moins grand que le jeu initial tp&we occasionné par un changement ou un
rognage de la roue qui sont des opérations retatne simples a effectuer pour adapter une
pompe donnée a des nouvelles conditions de fomeioent.

> Forme du bec

Le jeu au bec peut dailleurs étre modifié parascsur le bec lui-méme, en agissant sur
I'encombrement angulaire de la volute (figure 2a)90u en modifiant I'angle de volute au
niveau du bec seulement (figure 2-19(b)).

(a) (b)

Figure 2- 19 : Modification de bec de la voute
Remarque

Il semble bien que le bec de volute soit un élérnmeétessant en ce qui concerne les possibilités
d'adaptation d'une machine a un fonctionnemenicpetr.
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En effet, les expériences montrent que :

- Une rotation du bec de volute dans le sens daumgnentation du jeu bec-roue permet
d'augmenter la hauteur obtenue a petit débit, etégéacer le point de rendement maximum
vers les petits débits, avec cependant une légarmution de la valeur de ce rendement
maximum.

- Une réduction de I'encombrement angulaire deolaitg déplace le point de rendement
maximum vers les petits débits ou vers les grar@lstsl selon la valeur initiale de cet
encombrement angulaire.

VIII. Etanchéité

Dans une pompe centrifuge, plusieurs niveaux cdtétité sont nécessaires (fonction de ses
caractéristiques):

» étanchéités statiques (carter, brides...) asspa¥edes joints fixes adaptés au produit,

» étanchéités dynamiques internes (entre voluteysifir et entrée de roue, pour éviter
une recirculation de fluide trop importante), em@@l assurées par des bagues ou
disques en rotation, le fluide pompé assurant Um fiquide suffisant pour la
lubrification et le refroidissement des partieentact

» étanchéités dynamiques externes (arbre d'entramaiada roue en rotation), assurees
par tresses ou garnitures mécaniques

L'étanchéité la plus délicate est sans aucun dmlle de I'arbre en rotation entrainant la roue
de la pompe. En cas de fuite, le produit peut abes I'extérieur, ce qui est parfois incompatible
avec les conditions d'hygiene et/ou de sécuritéi@lirs systemes existent permettant d'assurer
une étanchéité plus ou moins totale au niveawada# en rotation. On peut citer:

- les tresses avec presse-étoupe,
- les garnitures mécaniques simples,
- les garnitures mécaniques doubles.

Le point clefs des systemes d'étanchéité dynanmegtie'assurer un refroidissement efficace
des pieces en frottement, en général avec le grpdoipé€, parfois avec une circulation sur un
échangeur externe a la pompe. La casse répétémuaesires (perte d'étanchéité) est souvent
due & un défaut de refroidissement et/ou a deatidiis anormales (cavitation par ex).

Presse-étoupe
Un presse-étoupe est une piéce d'étanchéité atdiaés différents domaines.

Dans le domaine de I'hydraulig@@utomobile pompes, etc.), un presse-étoupe est une piéce
métallique cylindrique qui assure I'étanchéitére I'axe et le corps d'upempe ; le fluide peut
étre de I'eau, de I'huile, un carburant liquide, léétanchéité est réalisée par un élément souple,
appelé tresse, enroulé autour de l'arbre de la pashpomprimé Iégérement par la piece
métallique. L'étanchéité n'est pas absolue, la@¢rdsvant étre lubrifiée par le fluide.
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a b Fuite (%) a la vitesse de :
mm mm 1400 1700 2000 2500
1 0.30 28 1.52 1.80 2.00 2.18
2 — b — 0.30 28 2.85 3.32 3.52 3.70
i 1
3 N N 0.30 17.5 3.52 4.03 4.33 4.50
4 % 0.43 17.5 6.06 6.65 6.70 6.70
5 o 0.51 17.5 7.92 8.62 8.86 8.60
6 0.74 17.5 13.2 13.9 14.0 14.0
7 0.99 17.5 18.7 19.6 19.8 20.0
8 rerorad 0.43 17.5 4.83 5.38 5.58 5.52
Gorge circulaire
9 1.5-1.5 mm 0.74 17.5 12.7 13.5 13.7 13.6
Ecartement 3 mm
10 0.28 17.5 3.18 3.68 3.94 4.08
3m—
11 0.53 17.5 8.53 9.04 9.15 9.19
12 £ 0.28 17.5 2.52 2.88 2.92 2.98
RN
Gorge en spirale
13 1.5—1.5 mm 0.53 17.5 6.24 6.68 6.89 6.82
14 0.25 17.5 2.55 3.03 3.28 3.44
15 | W assss 0.25 17.5 2.07 2.34 2.45 2.52

Tableau 2- 4: Perte par fuite en pour cent du débnominal a différentes vitesses ;

pompe de 76 mm, &= 21.2, D= 257 mm, diamétre de 'anneau= 105 mSTEPANOFF)
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0
AN

Figure 2- 21 : Garniture d’étanchéité

Conclusion

La description de chaque élément nous a servi dhase préalable au choix de chaque

parametre pour le dimensionnement de la turbomachin
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Chapitre 3 : Etude hydraulique d’une turbomachine gnératrice d’énergie

Introduction

Les pompes centrifuges font partie des machinesaliliques qui transforment de I'énergie
mécanique fournie par le moteur d’entrainemenéresrgie de fluide (ou hydraulique).

Le fluide peut étre compressible ou incompressibkefluide compressible subit des variations
dans sa masse volumigpeont il faut tenir compte surtout si elles sonpertantes. Le fluide
incompressible ne subit presque aucune variatios ga masse volumiqpe

I.  Caractéristique des pompes centrifuges
1. Description des caractéristiques
Une pompe centrifuge est principalement représgraé&ois caractéristiques :
- Hauteur manométrique &(Q) : H(Q)
- Puissance utile d{Q) : P(Q)

- Rendement ei(Q) : #(Q)
a. Caractéristique H(Q)

La présence d’'une pompe centrifuge (une turbopanmgEnéral) dans un systeme de pompage,
exige la connaissance des parametres nomiHakauteur nominale) &, (débit nominale

ou utile). Ces deux parameétres forment un cougleQ,) qui définit la position du point de
fonctionnement de la pompe dans le circuit hydeaudiou elle se trouve. On note dieetQn
doivent étre connus pour une vitesse de rotatidn/min] de la roue constante.

En général, on distingue deux différentes hautkume stable et I'autre instable.

i.  Caractéristiques stable€e sont les courbe$(Q) régulierement descendantes (Figure
1.5.a) avec l'accroissement du debit, depdAX HQ = 0) =H qui correspond a la
fermeture du robinet-vanne de refoulement jusqoaverture pour un débit maximum
,chaque valeur de dél§y, correspond une seule valeur de hauteur H.

ii.  Caractéristiguemstables Ce sont des courbes montantes (ascendantes)jradpart

ii. H,=H(Q=0) jusqu’au sommet A de la courbe, correspondditrdonnéeHmax . A
partir de ce point, la courli#(Q) devient descendante (Figure 3-1.b). Au dessua de
droite horizontale passant plds a chaque hauteud, correspondent deux valeurs de
débits,Q1 et Qo.

E A

a. Stable b. Instable

Figure 3- 1 : Caractéristique de la hauteuH(Q)
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b. Caractéristique P(Q)
La puissance dont il s’agit ici est celle utileueitlie sur I'arbre de la pompe, désignée par
Elle se calcule a partir d¢. Il s’agit en occurrence de la puissance utilegxprime.

Remarque P est aussi appelée puissance nominale souvent désayrssi paP,. Dans les
pompes centrifuges a faible et moyenne vitessefgpés, les courbes caractéristiques

P(Q) de la puissance, sont régulierement ascenddritpg¢ 3-2) et atteint un maximum.

PA

0

Figure 3- 2 : Caractéristiques P(Q) d'une pompe cdrifuge

c. Caractéristique n(Q)
La courbe Q) du rendement est toujours montante depuis laiwvgle 0, puis descendante en

passant par une valeghax. Ce quelque soit le type de pompe utilisé.
La figure 3-2, nous illustre les caractéristiqug®) pour différentes pompes usuellement

connues.

n"oli
ntaa

Nma

Nza
Nz

N

C

»
Q
b. Pompe hélicoidale c. Pompe helice

a. Pompe centrifuge
Figure 3- 3 : Caractéristiques desendementsn(Q)

Remarque : Les caractéristiqueg(Q) (Figure 3-3.b et 3-3.c) permettent a la pompe un
fonctionnement plus économique dans une plus kteyedue de débits que les caractéristiques

1n(Q) (Figure 3-3.a) dont l'allure est rapidement asizate.

65
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La principale caractéristique de la pompe centdfagnsiste a convertir I'énergie d'une source
de mouvement (le moteur) d'abord en vitesse (orgé@neinétique) puis en énergie de pression.
Le réle d'une pompe consiste en effet a conférefé&hergie au liquide pompé (énergie
transformée ensuite en débit et en hauteur d'ééyatelon les caractéristiques de fabrication
de la pompe elle-méme et en fonction des besoirecifgpues a linstallation. Le
fonctionnement est simple : ces pompes utilisefiiet centrifuge pour déplacer le liquide et
augmenter sa pression. A l'intérieur d'une charéguépée d'entrée et de sortie (volute), tourne
une roue le véritable coeur de la pompe. La roukeésnent tournant de la pompe qui convertit
I'énergie du moteur en énergie cinétigue (la patagique de la pompe, c'est-a-dire la volute,
convertit au contraire I'énergie cinétique en éieedg pression). La roue est a son tour fixée a
I'arbre de pompe, directement emboité sur l'arbrigathsmission du moteur ou couplé a celui-
ci par un couple rigide.

Lorsque le liquide entre dans le corps de la porl@pmue (alimenté par le moteur) projette le

fluide a la périphérie du corps de la pompe graegf@rce centrifuge produite par la vitesse de
la roue : le liquide emmagasine ainsi une énegéeftielle) qui sera transformée en débit et
en hauteur d'élévation (ou énergie cinétique). ©ewement centrifuge provoque au méme

moment une dépression capable d'aspirer le flupm@er. En connectant ensuite la pompe a
la tuyauterie de refoulement, le liquide sera &anint canalisé et atteindra I'extérieur de la
pompe.

2. Courbe caractéristique de la pompe
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Figure 3- 4 : Trois exemples de courbes caractérigies de pompes tournant a
différentes vitesses spécifiques a : avec roue ratk, m= 20; b : avec roue semi-axialen
= 80 ; c : avec roue axiale 4= 200(KSB, 2005)
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Les prestations d'une pompe centrifuge peuvennd@es graphiguement en évidence sur une
courbe caractéristique qui présente normalemendai@sées relatives a la hauteur géodésique
totale, a la puissance effective du moteur (BHP&fficacité, au NPSH et a la charge positive,
des informations indiquées en fonction de la capatz la pompe.

Chaque pompe centrifuge est donc caractériséamausbe caractéristique particuliere qui est
la relation entre son débit et sa hauteur d'éléematette représentation graphique, c'est-a-dire
la transposition de ce rapport a l'intérieur d'tapdique cartésien, représente la meilleure fagcon
de savoir quel sera le débit obtenu pour une hadtélévation donnée (et réciproquement).

hauteur m
a5

rbre kW)

= A
50 . 5,

kY ~
E175 ~

A0 [ZAET

=160

rendeme ntssTTy

a0 en % 71

20

10

1] S0 100
. ;. 150
déhit m¥h

Figure 3- 5 : Courbes caractéristiques d’une pompeentrifuge

En l'occurrence, la courbe consiste en une lign@a d'un point (équivalent a débit
zéro/hauteur d'élévation maximum) et qui arrivdiere courbe avec la hauteur d'élévation

qui diminue lorsque le débit augmente.

Il est évident que d'autres éléments comme lasatda puissance du moteur ou le diametre

de la roue interviennent aussi dans la modificatiercette représentation. Il faut également
considérer qu'il est impossible de connaitre lestptions d'une pompe sans connaitre tous les
détails du systéme dans lequel elle travaillera.

La courbe de prestations de chaque pompe var@,te®, en fonction de la vitesse selon les
lois suivantes :

-la quantité de liquide transporté change en fonadtie la vitesse
-la hauteur d'élévation varie en fonction du cdeda vitesse
-la puissance consommeée varie en fonction du cabe dtesse

i.  La quantité de liquide pompé et la puissance alésosbnt & peu pres proportionnelles.

ii. L'évacuation d'une pompe centrifuge a vitesse eotstpeut varier d'un débit nul
(fermeture compléte ou vanne fermée), jusqu'a uirman qui dépend de la
conception et des conditions de travail. Par exengpl'on double la quantité de fluide
pompé, la vitesse redouble et les autres conditiestent inchangées, tandis que la
hauteur d'élévation est multipliée par 4 et laganee consommée par 8 par rapport aux
conditions de départ.
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iii. La puissance absorbée par la pompe peut étrefidensiu point ou la courbe de la
puissance croise la courbe de la pompe au poitradail. Ceci n'indique toutefois pas
encore la taille de moteur exigée.

Il existe différentes fagcons de déterminer la pansge des moteurs d'alimentation de la pompe :

e on peut sélectionner le moteur adapté a la viteksetionnement ou a la plage
opérationnelle (méthode la meilleure et la moin8tease lorsque les conditions de
travail de la pompe changent peu).

» on peut lire la puissance a la fin de la courbéuf{sm la plus commune qui permet
d'obtenir une puissance adaptée dans presque lesitmnditions de fonctionnement).

e 0n peut lire la puissance au niveau du point deatf@n ajoutant 10% (systeme qui
n'est en général utilisé que dans les raffineniedans d'autres applications ou il n'y a
pas de variations des caractéristiques de l'iasitat).

* en utilisant les courbes, toutes les conditionsraifmnnelles peuvent étre prises en
compte (la meilleure méthode qui inclut les ef@phon, les grandes variations de la
hauteur géodésique, les longues tuyauteries a irempl

Les prestations d'une pompe, et notamment des poropetrifuges, sont normalement
illustrées par une courbe semblable qui met biedvihence le rapport entre liquide déplacé
par unité de temps et augmentation de la pression.

Cependant, les courbes relatives aux différentgjoees de pompes ont des caractéristiques
tres difféerentes. Les pompes volumétriques, pamgke ont un volume de débit virtuellement
indépendant de la différence de pression (et labeotelative est presque toujours une ligne
verticale), tandis que les pompes centrifuges aetaourbe de prestations qui, comme nous
'avons vu, oppose la diminution du débit a l'augtagon de la hauteur d'élévation (et
réciproquement). La courbe des pompes périphériguas contraire, un fonctionnement situé
a mi-chemin entre ces deux types de pompe.

Une regle générale pour comprendre les forces dgpéés par une pompe centrifuge est
toujours la suivante : une pompe ne crée pas d@sipremais ne fournit qu'un débit. La pression
n'est que la mesure de la résistance du débit.
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Figure 3- 6 : Influence générale de la vitesse sjfigue, nq, sur les courbes
caractéristiques des pompes centrifuges
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Figure 3- 7 : Réseau de courbes caractéristiquesutie gamme de pompes a volute pour
n = 2 900 min1. (ler chiffre = diamétre nominal de la bride de refoulemat,
2emechiffre = diamétre nominal de la roue)
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Figure 3- 8 : Réseau de courbes caractéristiquessipompes multicellulaires, pour
n =2 900 min1
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[I.  Triangle des vitesses

Si on consideére une particule fluide traversamblae, on peut définir : sa vitesse absalyar
rapport a un référentiel immobile, sa vitesse neat par rapport a un référentiel tournant avec
la roue et sa vitesse d’entrainemgn{THUMA, 1990)

A chaque instant et en chaque point nous avoreddéon vectorielle :

C=u+w (3-1)
Avec

U= WAt (3-2)

En appelani le vecteur vitesse instantané de rotation d la retr la distance de la particule
par rapport a I'axe de rotation.

Figure 3- 9 : Diagramme des vitesses pour une rouadial

On est ainsi amené a construire le diagramme tiesseis (triangle des vitesses) d’une particule
au cours de son mouvement.

Les composantes radiales, axiales et circonféimstides vitesses absolu@gouent un role
important dans I'étude des turbomachines. Elles définies comme suit :

¢, : Composante tangentielle (ou
circonférentielle) de la vitesse absolue.

¢, . Composante radiale de la vitesse absolue

¢, : Composante axiale de la vitesse absolue.

Telque ¢, =¢, +¢,

¢, . Composante méridienne de la vitesse
absolue

Figure 3- 10 : Triangle des

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 70



Chapitre 3 : Etude hydraulique d’une turbomachine gnératrice d’énergie

II. Influence de la valeur de I'anglef2
1. Influence sur la hauteur de fluide

On étudie 3 roues mobiles pour lesquelles seugl&és, est changé, comme indiqué sur la
figure ci-dessous

Figure 3- 11: Influence de I'angleB, sur I'écoulement dans la roue

On peut alors tracer les diagrammes des vitessegréa de roue a partir (ﬁ = 72) + V—V;

Nous avons déja établi que dans le cas d’'une ralml@radiale, Nous avong’,; = 0,
Cm2
tan 3,

Cuz = Uy

La hauteur théorique de fluide en sortie vaut alors

Cuz Uy 1<2 U sz)_Uz2 Uy (3-3)
2 _ -2

Hon === =5\t e g ) = “gstanp, ¢ =47 5¢

Avec H,, désignant la hauteur théorique. Il est aisé ded®par la relation que nous venons
d’écrire ou sur les diagrammes de vitessesHjp@ugmente avec l'inclinaison vers I'avant des

pales(8, > ;”).

Ha
g =
2

.2
U, x
] - 2
B =
2
QU

Figure 3- 12: Influence de l'angleB, sur les caractéristiques de la pompe
2. Influence sur I’écoulement dans la roue U
Les trajectoires relatives du fluide vont automagigpent étre influencées par 'orientation des

aubes. Il apparait que pour les orientati@hzs > ;”) la déviation du fluide est plus importante
entre I'entrée et la sortie. Ceci se traduit pa angmentation des pertes dans I'aubage.
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3. Influence sur la qualité de I’énergie fournie

Les diagrammes de vitesses que nous avons tradéermiotque@ est plus élevée lorsqye >
e )z C . . )2 . . c?
;" . L'influence de I'énergie cinétique est donc gluportante dans I'énergie fournléf(+ 72).

Il faudra alors un diffuseur et une volute plus artpnts pour réduire cette vitesse et par la
méme accroitre la pression a la sortie (role ppelailes pompes centrifuges).

L’évolution des pressions nous permet de dire gowsrétudions une roue a “réaction”.
L’introduction d’'un degré de réaction permettraralde quantifier la qualité de I'énergie. Ce
degré de réaction est le rapport entre le trawattahsvasement et le travail net :

P2 — D1 (3-4)

On a également un degré de réaction théorique Wgaltel que :

P2 — D1 (3-5)
U [o'e) =
e ™ pgHee
Avec :
B c2 _ 2 3-6
choo=p2 P1+ 22 -+ (22 — z1) ( )
Py =0(machine théorique)
Soit :
o, G-t Gg-d 3-7)
thoo — Zgchoo N ZCuzoo U2

Les roues mobiles avec des aubes inclinées verenant un degré de réaction plus faible.

Remarque :Dans la pratique, on a fréquemmeépy, = C,,, , par suite :

Cuzoo (3 - 8)
2U,

UthOO = 1 -

Et le coefficient de vitesse périphérique idéal: est

_ 9Htne _ Cuz00 (3 - 9)
nuToo - Uz - U
2 2
Soit finalement :
Uthoo = 1_‘11% (3-10)

Dans le cas oug, = ;" ,onaalors:
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Upheo = 0.5 (3-11)

CuszUz_){ .uToo=1

Pour toutes ces raisons, on tendra a choisir dessrmobiles avec les aubes inclinées vers
larriére (8, < 7).

V. Influence du nombre d’aube

Jusqu’ici, nous avons supposeé que le fluide saltalt roue a I'anglg, des aubes. Ceci serait
exact si le nombre des aubes était infini. Moirestlgrand moins les filets sont guidés et plus
il y a d’écart entre 'angle moyen de sortie déstdiet 'angles, des aubes.

Cet écart est général et se produit dans tousitesgaes fixes ou mobiles.

Si les aubes sont assez serrées, les filets sgmatiuement a I'anglec, des aubes. Si au
contraire le pas des aubes est assez grand, dlifstutguer deux sortes de filets fluides. Ceux
gui sont au contact des aubes sortent a I'angladeass. Ceux qui, au contraire, sont au milieu
d’'un canal tendent a conserver par inertie leugdtion originale, c’est-a-dire a acquérir une
déviation inférieure a cellé imposée par l'aube.

La déviation moyennd’ sera donc inferieure A et lorsqu’a une certaine distance de la grille
les directions des divers filets se seront homagénsgc’est la déviatiod’ que I'on pourra
mesurer.

Pour les roues en rotation, il se passe un phérmmeéalogue. Les filets qui sont en contact
direct avec les aubes sortent a l'angede ces dernieres. Mais les filets médians desugana

tendent a acquérir d’autant moins d’énergie queaiel est plus large. Le triangle des vitesses
moyen correspond donc a une composafitg inférieure a celle qui résulte de la théorie

exposee aux paragraphes précédents, et par conséquespond a un angfe, inferieur.

aubesz Mayen

Figure 3- 13: Influence du N sur le triangle des w#sses

La différence est la déviation angulaire a laisates aubes mobiles. Elle dépend du nombre
des aubes de I'ang)®, et plus généralement de la forme des aubes. E#& d'ailleurs pas
constante et varie avec le débit.
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Quand on procede au dépouillement des essais diachine en enlevant d’abord I'effet des
pertes mécaniques et des fuites, puis en calcldantaleurs dél,,, on peut reconstituer le
triangle des vitesses de sortie moyen d’'un essi déduire la déviation angulaire,

& = (B2 — B2m) OU la deviation linéair€C’ et ceci pour différents débits.

H

(Qo+q) (Q+q)

Figure 3- 14: Influence du N sur les caractéristigas de la pompe

On peut aussi tracer sur le graphique caractansstifigure 3-14) la droité,,., que donnerait
la théorie des paragraphes précédents, qui suppasembre infini d’aubes et le comparer a
la courbe H,;, déduite des dépouillements. On constate toujougcart qui est variable
suivant les cas, les deux droitfs;, etH;,. n'était en général ni paralléles, ni concourantes
en un point particulier. (SEDILLE, 1967)

V. Problémes relatifs a l'utilisation de pompes centfuges

Les pompes centrifuges forment des dispositifs stdsu A caractéristiques égales, elles
présentent souvent un meilleur rendement, et uctiftmement plus régulier, sont plus fiables
et moins bruyantes que les machines alternativlbss Bont davantage compatibles avec
l'utilisation de fluides chargés de particules dedi. Enfin, leur plus grande simplicité
mécanique a tendance a les rendre meilleur marché.

C'est pourquoi ce type de machine est tres largeatdéiaé, notamment dans I'adduction d'eau,
le transport d’hydrocarbures, l'industrie chimicgte, ..

Cependant, comme toutes les machines, elles @net'de problemes qui doivent étre bien
revus avant d'avoir recours a leur utilisation :

1. Cavitation

La cavitation est I'ennemi numéro un de la pomprifege. C'est un phénomene bruyant, qui
peut détruire une machine en quelques minutes.

Pour y remédier, il faut qu'une pression suffisestdi toujours assurée a l'aspiration de la
pompe. Seul le constructeur de la machine est aenagndéterminer par des tests le caractére
suffisant ou non de la hauteur manométrique aitatsgn. Cette caractéristique essentielle de
la machine s'appelle son NPSH (de I'anglais NettiP@sSuction Head). On l'appelle « NPSH

requis » de la pompe, qui doit toujours étre ifi@riau « NPSH disponible » de l'installation,

qui dépend de la géométrie du circuit, du fluide réservoir en amont, etc. Pour une pompe
donnée, le NPSH requis augmente avec le débitcaestructeurs de machines donnent les

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 74



Chapitre 3 : Etude hydraulique d’une turbomachine genératrice d’énergie

courbes de NPSH requis en complément des courbest@astiques dont il a été fait mention
plus haut.

Au cours des années et lors du fonctionnementnadebines hydrauliques aucun probleme n’a
recu plus d'attention que « la cavitation ».pour grebleme, des études théoriques et
expérimentales sur la cavitation furent effectugesles pompes centrifuges. Les résultats de
ces études et de I'expérience acquise conduisges @ompes qui fonctionnent a des vitesses
plus élevées et qui sont plus sures vis-a-vis@tedion de cavitation que par le passé.

Le terme de cavitation caractérise des conditiohimtérieur de la pompe ou, a cause d’'une
chute de pression locale, des cavités rempliesagpew d’eau sont formés ; ces cavités
s’écrasent des que les bulles de vapeur atteigiesntégions a pression plus élevée dans leur
trajet & travers la pompe. Pour que de telles udkevapeur puissent se former, il faut d’abord
gue la valeur de pression soit réduite a celleadperéssion de vapeur correspondant a la
température de I'eau environnante. La libératigass s -

d’air ou la formation de cavités remplies d’air ¢ '
de gaz n'est cependant pas suffisante pf.
produire la cavitation car I'effet des bulles d’ag
sur les caractéristiques de fonctionnement e
comportement de la pompe est different.

La cavitation se manifeste par un ou plusie
signes décrits ci-dessous, chacun d’eux affect®
la caractéristique de fonctionnement de
pompe et pouvant endommager les éléments
la pompe dans les cas extrémes.

- e
P |

3 e L
e PG el

Figure 3- 15 : Roue soumise a cavitation

Bruit et vibrations : la cause en est due a I'éamant soudain de bulles de vapeur dés
gu’elles atteignent les zones a haute pression

- de la pression de la pompe ; plus la pompe essgrqdus le bruit et les vibrations sont
intenses

- Chute de la courbe hauteur-débit et de la counbderaent : une telle chute apparait a des
divers selon les vitesses spécifiques. Dans ldeapompes de faibles vitesses spécifiques
(jusqu’a 30), la courbe hauteur-débit, les courtbesendement et de puissance tombent
brusquement quand le débit est augmenté jusqu’enl @O la cavitation est atteinte. Pour
les pompes de plus fortes vitesses spécifiqued @8- cependant, la courbe hauteur-débit
et la courbe de rendement commencent a tomber gtachent tout le long de la zone utile
avant d’atteindre le point de décrochement compietacon dont les courbes de rendement
et hauteur-débit sont affectées dépend de la eitgsécifique et de la hauteur d’aspiration,
'affaissement des caractéristiques augmente axecitésse spécifiques et la hauteur
d’aspiration.

- Erosion des aubes et rupture par fatigue de comates métaux : si une pompe fonctionne
dans des conditions de cavitation pendant un temffisant, I'érosion des aubes de la roue
apparait, la quantité de métal perdue dépendarta deatiere de la roue et du degré de
cavitation. (STEPANOFF, 1961)
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Des moyens pour réduire la cavitation :

- La connaissance des caractéristiques de cavitdéispompes est la condition préalable la
plus importante de I'étude de n'importe quel praiéde cavitation.

- La deuxieme condition en importance est la conaass des conditions d’aspiration de la
station de pompage au moment ou le choix des poegtesfectué.

- Une augmentation des dimensions de la conduit@idé®n, une réduction de sa longueur,
I'élimination des coudes, I'utilisation d’une bontudipe (en d’autres la réduction des pertes
a l'aspiration) améliorent les conditions d’aspoatd’'une pompe vis-a-vis de la cavitation.

- L’augmentation du nombre d’aubes dans les pompgsrdes vitesse spécifique ou le
rognage des aubes a I'entrée et I'élargissementulesrtures des passages dans I'ceillard
dans les pompes a faible vitesse spécifique réaluideharge nette absolue a I'aspiration
minimum nécessaire pour remplir des conditionsdwaudébit données.

- Des matériaux spéciaux peuvent étre utilisés péduire I'érosion de cavitation des
eléments de la pompe.

- Les bruits et les vibrations provoqués par la edigih peuvent étre réduits ou éliminés par
'admission de petite quantité d’air a I'aspiratide la pompe.

2. Equilibrage de ’arbre -BEP- poussée axiale :

Les efforts exercés sur l'arbre d'une machine ifegér doivent étre suffisamment symétriques
pour ne pas trop solliciter les paliers. Des forasgmétriques sont cause de vibrations, et
provoguent l'usure accélérée de la machine.

Les constructeurs veillent a assurer I'équilibrdgéarbre au point nominal de fonctionnement
a l'aide de deux dispositions principales : lesuatelurs et les trous d'équilibrage. L'ajout de
masselottes sur les roues est également utilisé.

Cependant, ces dispositions ne sont en théoriblealgue lorsque les vitesses en sortie de roue
et sur la volute sont identiques, c'est-a-dire @atple rendement maximal de la machine. Ce
point est souvent désigné par son sigle anglo-sdae®@EP (Best Efficiency Point). En pratique,
elles restent valables sur une plage de fonctioeneépius ou moins réduite.

Lorsqu'on s'éloigne trop du BEP la symétrie axil@le efforts hydrauliques se détériore toujours
plus ou moins, en méme temps que le rendementgsad#e Il importe donc de bien spécifier
la plage de fonctionnement sur laquelle on soutiaite opérer la machine, afin de permettre
au constructeur de proposer les dispositions asctstes adaptées.

Il faut également noter que la roue exerce un eéfial sur I'arbre, et que cet effort, minimal

au point de meilleur rendement, peut devenir nedtérplus grand aux points de débit minimal
et maximal (jusqu'a 5 ou 6 fois) : les paliers 'deblre doivent donc étre munis d'une butée
capable de supporter I'effort maximal.

Figure 3- 16 : Poussée axiale
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La formule de poussée axiale :

(D7 —DP)m 3-12)

Fox = (Pz - pl) 4

Une pompe centrifuge ne doit jamais fonctionnefag®n prolongée a débit nul, car elle va
s'échauffer rapidement jusqu'a la destruction.t@esas par exemple dans un circulateur de
chauffage central si toutes les vannes des radsagent fermées. Une regle donnée en premiére
approche par plusieurs constructeurs est que lé débimal permanent ne doit pas étre
inférieur au dixiéme du débit de meilleur rendement

3. Poussée radiale :

Cette poussée, perpendiculaire a I'axe, résulteedfuauvaise répartition de la pression autour
de la roue dans la volute. Elle entraine un fl&dngent de I'arbre et le soumet a une flexion
rotative. La poussée radiale Fr d'une roue est ammment calculée par la formule empirique

de Stepanoff :

F, = 10*.kbD H (3-13)

Avec :

Fr : Poussée radiale (N), b : Largeur de sortieode (m), D : Diamétre de sortie de roue (m),
H : Hauteur manométrique de la pompe au débit theilcam), k : Coefficient empirique tiré
d'abaques, ou calculé a partir de la formule stévan

k =036 <1 _ (Q]?EP)> (3-14)

Avec : Q : Débit de calcul (m3/9)ggp : Débit au rendement maximum (m3/s)

Conclusion

La détermination de la pompe doit tenir compte semlement des aspects hydrauliques mais
aussi des aspects mécaniques. Ceci concerne paplexe

— l'influence de la pression maximale a la sortela pompe et de la température du fluide
transporté sur certaines limites d’utilisation,

— le choix de [l'étanchéité optimale d'arbre, aveeerduellement la nécessité d'un
refroidissement,

— le controle des éventuelles vibrations et desgions de bruit,

— le choix des matériaux en fonction de la cormegbde I'usure, compte tenu des exigences
de résistance et des seuils de température.
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Chapitre 4: Principe de dimensionnement d’'une turbmachine

Introduction

Le fluide utilisé dans les turbomachines peut amaoicomportement incompressible (qui est le
cas qui nous intéresse dans cette partie) ou casiple. Dans ce dernier cas, I'étude est plus
complexe et nécessite une analyse thermodynamigu@epa la mécanique des fluides
compressibles.

Nous allons utiliser les formules du chapitre 1mwacer la roue et les notions du chapitre 2
pour tracer la volute.

Le principe de dimensionnement d’'une turbomachéregatrice d’énergie est baseé sur le trace
de la roue et de la volute et le choix de chagéméht de la turbomachine.

I. Tracé de la roue
Le tracé de la roue d’une pompe centrifuge né@easitpassage par les étapes suivantes :

» Détermination des dimensions principales.

» Tracé de la coupe méridienne avec les lignes deanbméridiennes.

» Tracé de la forme des aubes sur les surfaces dantdarmeées par les lignes de
courants méridiennes.

1. Détermination des dimensions principales

Il s’agit de déterminer a partir des données hyldraes «H» et «Q» les dimensions principales,
c’est-a-dire le diamétre extérieur =B la largeur de la roue a la sortiexbt a I'entrée «b»,

le diametre de l'ouie «® et I'angle de 'aubage a la sorti@.=, qui vont former une roue
pouvant fournir un débit «Q» pour une hauteur dafi®n «H».

Tout d’abord il faut choisir la vitesse de rotati@eci détermine la vitesse spécifique c’'est-a-
dire le type de la roue.

Le choix de la vitesse de rotation est soumis eauntain nombre de considération :

- Type de moteur envisagé (moteur électrique asynehmoteur a combustion interne,
etc...).
- Le choix d'un nombre de tours plus élevé détermmeombre de tours spécifique plus
grand.
«ng» est proportionnel a «n». Un nombre de tours glievé conduit a de plus petites
dimensions.
- Le rendement hydrauligue maximum possible pour wbagrandeur de pompe varie
avec la vitesse spécifique, « n, H et Q » sortrteés parameétres qui vont déterminer les
dimensions de la roue.

Pour estimer le rendement global, on préfere atille diagramme de Hadju concernant le
rendement standard. Le diagramme des rendememidasts est le résultat d'une étude
statistique faite sur les meilleures pompes falé@guau monde entier. Le rendement standard
est le rendement maximal possible réalisé, il éstrchiné par la formule :

iQ)”z (4- 1)

n
flse = 50.5 +3.18 250 + 0.06n + (110 + 16.4n, — 719 5
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A partir du rendement standard, on peut estimegridement standard a construire. Il faut bien
remarquer que le rendement standard est le meib@diement atteint au monde entier, donc il
faut prévoir une certaine diminution en fonction miveau technologique de l'usine, de la
précision du calcul, de I'expérience en fabricatieta. ..

n=ns —A4n (4- 2)

Le rendement hydraulique peur étre calculé avecpréeision suffisante pour les besoins
pratiqgue au moyen de la formule empirique de Waslics et Czibere :

nn =/ — (0.01 = 0.02) (4-3)

Pour les pompes a vitesse spécifigue moyenne btefaon peut utiliser la formule
expérimentale de Lomakine et Soukhanov :

0.42 4- 4
(log dyeq — 0.172)%

n, =1-

Ou le diametre réduit est donné par la formule :

(4-5)
(402 3 |9
dreq = (4.0 + 45).10° |-
Le rendement volumétrique varie entre 0.93+0.9&gdament.
Ny & Y (4- 6)
Ou bien il peut étre déterminé par la formule expéntale :
0.3\ 1.0586 (4-7)
n,=1—(04+—=].
\/6 Ngq

Les dimensions principales qu’on cherche sont ptéss sur la figure ci-dessous :
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Figure 4- 1 : Profil de la roue muni des caractérigques géométriques de la roue mobile
2. Tracé de la coupe méridienne

Apres la détermination des dimensions principaéssgdimensions nécessaires pour dessiner le
profil de la roue sont disponibles. Ces dimensgnmd utiles pour dessiner la coupe méridienne
mais elles ne la déterminent pas complétementeanple, les formes des flasques avant et
arriere ne sont pas encore fixées. Considérormiade la figure (4-1), la sortie de la roue est
déterminée par les diameétms, D,;, D,, et par la largeub, , tout en gardant ces valeurs,
'arréte de sortie des aubes peur étre déplacélaegauche, donc le profil des flasques est
modifié. Cette forme ainsi trouvé influe beaucoupls rendement de la machine et sa capacité
d’aspiration. Il n’existe pas de méthode qui déteenes formes des flasques. Donc il ne reste
gue I'expérience du constructeur qui est capabtEtderminer la forme de la coupe méridienne
par I'expérience, il faut toujours faire des essaisle modele de la pompe.

La forme des flasques une fois déterminée, les éli@s et les largeurs sont préalablement
déterminés, la coupe méridienne de la roue est lepempent fixée. Dans une coupe
méridienne, les arrétes des aubes ne sont pasdiggal rayon, leur projection dans le plan
meéridienne n’est pas parallele a I'axe de la roue.

Etant que la vitesse périphérique= rw est en fonction du rayon, elle est variable ag ldes
arrétes des aubes. La vitesse méridienne estauigile donc la forme des triangles de vitesse
varie. Etant que I'aube doit plus au moins suii@¢edulement, les angles d’aube sur les arrétes
seront variables. En prenant compte des trianglestelsse, on peut constater que les angles de
I'écoulement sont différents a I'entrée et a laieate I'aubage donc il y a une variation en sens
de la ligne de courant méridienne en plus ces anglgent en sens perpendiculaire aux lignes
de courant, par conséquence, les aubes serontedatdalrbées.

Il provient donc que des aubes cylindriques @edire a simple courbure ne peuvent étre
utilisées que pour des roues étroites ayant les fteesques presque normaux a l'axe et trés peu
courbés a l'ceillard. De telles roues ne convienger# de petites pompes.

Le tracé de l'aubage serait beaucoup plus facila Ergeur de la roue est trés faible car les
variations en sens perpendiculaire aux lignes deard dans une telle roue sont négligeables.
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Donc il vaut mieux partager la coupe meéridiennglesieurs parties par les lignes de courant
méridiennes.

Figure 4- 2 : Coupe méridienne par les lignes de gmant méridiennes

Les lignes de courant partantes d’'un cercle alBodide la roue forment une surface de courant
gui est en méme temps une surface de révolutioagj@ngendré par la rotation d'une ligne de
courant méridienne.

Si nous pouvons déterminer la forme des aubedssieprs surfaces de courant ainsi définies,
donc toute la surface de I'aube est déja déeterrpiody, arriver a ce but, il faut partager la roue
en plusieurs patrties.

Supposons que nous voulons partager la roud parties. Le nombre des parties est
généralement choisi entre 2 et 5.

On propose de partager la roue en parties de noueogtiennent des débits égaux. Ainsi le
débit interne est reparti selon le nombre de padesroue.

_& @4- 8

l

AQ;

Les rayons; peuvent étre calculés par une sur-position unartiépn uniforme de vitesse
d’entrée a I'ceillard de la roue. Aprés la définitioles lignes équipotentielles, le débit
élémentaire s’écrie :

dQ; = 2r my C,, db 4-9
Et le débit, aprés l'intégration :

_ b (4 - 10)
%(b) =fr W C,, db

0

En ce qui concerne cette intégrale, on a des difés. Dans I'écoulement réel la vitesse
méridienne est variable en fonction de la lardede la ligne équipotentielle et sa variation est
inconnue. D’autre part, le coefficient de rétréementy est en fonction d€,, et de b. Méme

dans le cas de l'aube d’épaisseur constante losemtcupée par 'aube dépend de lI'angle
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d’aube (qui n’est pas encore connu) et de I'andieclthaison mesuré sur une surface
équipotentielle. Pour éliminer ces difficultés, oa supposer d'une part que la vitesse
méridienne est invariable en fonctionidest en ce qui concerne le coefficient de rétréomsnt

on va choisir une fonction estimée et aprés lardétation de 'aubage on la corrigera, donc
on est obligé a préparer un calcul itératif.

Pour la vitesse méridienne on va faire I'approxiorasuivante :

1 b (4- 11)
Cn(b) = Ef Cn db = cste
0
Et la relation (4-10) peut étre transformée
0, b 4- 12

0

En exécutant I'intégrale (4-12), le résultat pdte @orté sur un diagramme comme de la figure
(4-3). Etant mentionner que les lignes de couraétlpblement dessinées dans la coupe
méridienne ne sont pas correctes, les valeurgdédrale ne se confondent pas avec les valeurs
des débits partiels. Dans la figure ci-dessoustahbre des parties est de 3, en tenant compte
des débits partiels égaux, on peut déterminer deweaux points d’intersectiaPy et P; qui
peuvent étre portés sur la ligne équipotentieitpu(e 4-4).

Le méme calcul sera répété correspondant aux phsdignes équipotentielles. Ces nouveaux
pointsP’ seront portés sur les lignes équipotentielles.M@eseaux points vont déterminer les
nouveaux lignes de courant permettent de traceol@eau réseau des lignes équipotentielles.
Sur ces nouveaux lignes, on peut calculer I'intiegf4-12) et tracer le diagramme de la figure
(4-3) de nouveau.

A-_Qi
T,
A;‘S{ /
J!-.,-"S{
] 1
¢
PP, PP :

Figure 4- 3 : Diagramme pour tracer le nouveau résai des lignes équipotentielles

Sur les digrammes ci-dessus, on peut définir deesnules point®’. Ainsi on détermine les
nouvelles lignes de courant méridiennes. Ce proseds calcul et de tracé doit étre continué
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jusqu'a quand les résultats de deux itérationsis®iedent. En pratique. Deux a trois itérations
donnent des résultats acceptables.

Sur chaque ligne équipotentielle, la vitesse ménidé peut étre calculé par :
Q; (4- 13)
Q;

21 C, (b)]

Cn =

Et les lignes de courant méridiennes sont détemsiné

Ces lignes, comme nous avons déja expliqué, détennies surfaces de courant sur lesquelles
on peut tracer la forme des aubes. Les aubes im@dtermines rendent possible de préciser la
fonction du coefficient de rétrécissemeptb, C,,) qui était estimé pour l'intégrale (4-12).
Avec cette nouvelle fonctiopi(b,C,,,), on doit répéter le tracé des lignes de courant
méridiennes et ainsi de suite jusqu’a quand desxditération donnent résultats pareils de
'aubage.

Figure 4- 4 : Ligne de courant méridiennes
3. Tracé des aubes

Plusieurs méthodes ont été élaborées pour détartagirmes des aubes. Parmi lesquelles on
cite :

- Tracé par arcs de cercle ;
- Tracé par transmission conforme ;
- Tracé ponctuel.

La premiére méthode a été abandonnée en raisam fdéke précision, la deuxieme méthode
sert le plus souvent au traceé du profil d’aubesheas et la troisieme est jugée la plus valable ;
elle sera prise en compte pour le tracé des aubaetde pompe.

Elle appelé aussi méthode de PFLEIDERER, cetteadéthonsiste a admettre la variation du
tangente de I'anglg en fonction du rayon dans les limitesrdetr,, et dans la détermination
de I'angle au centr@ pour les valeurs de
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Les valeurs de et 8 sont les coordonnées polaires du point donné algbd. Le lieu
géométrique de ces points forme la ligne moyenn&adbe.

En allant de I'entrée, les coordonnéestd changent. Ainsi le passage d’'un point de l'aube a
un point supérieur implique une augmentatiom @6 (voir figure 4-5) tel que :

Tiy1 =17 + Ar (4- 14)

Ou, Ar est le I'accroissement du rayon d( au passageidtiipau point consécutif+ 1. Il est
fonction du nombre de points servants au tracéadéé.

Figure 4- 5 : Méthode de tracer I'aube par 'augmetation de r et

N est le nombre de points (dans notre cas on aVp#sl0 ) alors I'accroissemerttr sera :

=T (4- 15)
N

Ar =

Si I'on considére que la distance que la distangesgpare deux points consécutifs est trés
petite, alors on peut assimiler les arcs des setgnaerdroite ; il en résulte que I'accroissement
AB s’exprime comme suit :

_Ar (4- 16)
 r;tan f3;

Ou lI'angletan g est supposé variant graduellement avec le raybestégale a :

B o (tan B, — tan ;) o (tanByr, —tan B, 1) 4-17)
tanf () = tanf = (r; —11) " (r, —my)
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Ici B, est pris égale a I'angle d’aube infini du fait queedernier caractérise I'aubage.
On peut calculer, a partir des coordonnées polgiret®; du pointi, les coordonnées du ponit
consécutifi + 1 comme suit :
Tiz1 =13 + Ar (4 - 18)
0i+1 = 91' + Agl (4 = 19)

Ces coordonnés ainsi calculées permettront le tdwée seule ligne de l'aube. Et afin
d’estimer la forme de cette derniére, il faudratneegn évidence l'influence de I'épaissaur
d’aubes, qui par son section, les coordonnéesrpslae subdivisent en deux : coordonnées
inferieursr; et 6;, coordonnées superieurs etd’; (voir figure 4-6)

Figure 4- 6 : Influence de I'épaisseur S sur la fane de I'aube

Les relations géométriques permettent d’écrire :

L = S.sin f; (4 - 20)
L= ri.AHi (4 - 21)
D'ou :
S.sin f5; -
s, = 5B @- 22)
i

D’autre part :
Ar; = s.cos f5; (4- 23)

De (4-22) et (4-23), on peut calculer les coordesmé et6’; telles que :
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0'; = 0, — AG; (4 - 24)

!

7”l'=7”i—AT'l' (4-25)

Par ailleurs, on peut déterminer ; au lieu desdmumées polaires, 6;, r'; etd’; ; les
coordonnées cartésienngsy;, x'; ety’;

X; = 1;€0SQ; — T COS @y (4 - 26)
{ y; =1 sina;
x'; =r";cosa'; —r cosa, (4- 27)
{ y',=r'isina’;

Avec :
(ll':Tl.'—Hi (4_28)
a'l- =T[—9,i (4- 29)

Y

Yiff--

Yi

e

i 0

-y

I
|
|
|
|
|
I
I
I
|
|
:
i X
Figure 4- 7:Tracé d’aube en fonction des coordonnéecartésiennes

Ainsi par le biais des systémes (4-26) et (4-2id)peut calculer les coordonnées cartésiennes
de l'aubage et par ailleurs permettre le tracéaaées.

Il. Tracé de la volute

A la sortie de la roue, le fluide doit étre colkeet dirigé vers la conduite de refoulement de
fagcon a réduire sa vitesse importante de celui-ci.

Le tracé des sections est en général limité au peimendement maximum (débit nominal), et
de fagon classique on détermine les valeurs de=s ales sections par des méthodes
unidimensionnelles qui ne considéerent qu'un écoailédmoyen dans la volute, a savoir :
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Soit la méthode fondée sie principe de la conservation du moment cinétiquessique
(r,C, = constate) avec prise en compte des effets diefnent.

Soit la méthode fondée sur la conservation dedsse moyenne de I'écoulement dans la volute,
vitesse moyenne (débitante) constante d'une seatiautre de la volute. la grandeur de cette
vitesse est proposée par STEPANOFF

C. = K\[2gH (4 - 30)

Ou (. est la vitesse de construction de la volute

K coefficient expérisental de tracé variardcala vitesse spécifiqgue de la pompe (figure
2-16), ou a partir de la formule suivante :

K = 1.0285 ng %21 (4-31)

Ces méthodes sont évidemment trés approximativegoetssitent une corrélation trés étroite
avec l'expérience de facon a déterminer des vohies adaptées a la roue choisie. Ces
meéthodes élémentaires ont parféié reprises et améliorées pour tenir compte ded&
tridimensionnel de I'écoulement dans la volute etl'thcidence sur les pertes parmi ces
méthodes semi-empiriques, citons :

I. les travaux de A. ERGIN dont le but est de founume expression permettant la
détermination des sections de volute de fagcon @nabtine répartition des pressions
statiques a la sortie de la roue aussi uniformegqgsible. A cet effet, l'auteur considere
que le débit sortant de la roue est un jet quitveenmélanger a I'écoulement déja
existant dans la volute. Les quelques résultat®raxentaux proposés semblent
amener une amélioration au point de vue rendentameerépartition plus uniforme
des pressions a la sortie de la roue.

ii. lestravaux de A. SALASPINI qui développent unemée bidimensionnelle dans le
plan de symétrie de la volute. Cette analyse sedwleir étre le point de départ d'une
analyse tridimensionnelle de I'écoulement danslate, en remarquant toutefois qu'il
ne semble guére possible de résoudre ce problénmse meEnser aux dissymétries
provoquées dans la roue par la présence de laevolut

De plus, les résultats expérimentaux ont permisdetrer :

» l'avantage d'une volute symétrique par rapportsasgéutions avec dissymétrie vis-a-
vis du plan médian de la roue (figure 4-8).
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i
I
]
|
Figure 4- 8 : Section de volute (1) symétrique (2)esaxée

> le peu de différence entre une volute a sortieatadit une volute a sortie tangentielle

(figure 4-9).
a @)
,.-'

Figure 4- 9: Volutes a sortie radiale (2) ou tangdielle (1)

> le léger avantage des solutions du type doubleteaffigure 4-10), cette solution
permettant d'autre part de supprimer la pousséalead

Qb

Figure 4- 10 : Double volute

Par suite des effets du frottement, I'écoulemesmt ee l'intérieur d’une volute difféere de
I'écoulement théorique qui vient d’étre décrit. Taliabord, les couches limites qui se
développent le long des parois ont pour effet dairé la vitesse moyenne dans les différentes
sections et surtout dans les sections finales.dlirtehir en compte dans le calcul des sections,
en majorant d'une certaine quantité les valeursrihaes trouvées pour elles. Pour cette
majoration, on définie le débit de constructioraeolute comme (THUMA, 1990).
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Q. =(1.0+1.3)Q (4- 32)
Ou Q est le débit nominal de la pompe.

Si on imagine gu’a la sortie d’'une roue, le fluglé a la vitess€’, et I'anglea, continue son
évolution entre deux plans paralléles, on peugréird’'un point O quelconque comme montre
la figure ci-dessous, tracé une ligne de courafit;d une spirale logarithmique qui part de ce
point.

A

Figure 4- 11 : La forme spirale de la volute

Apres un tour complet, la totalité du fluide seutre sur le rayon ORentre ces deux points et
ne suffit plus que de transformer progressivemeesettion de la volute en une section
circulaire. Dans une section rayonnasfequelconque située dans un plan qui fait I'angle
avec l'origine 0, le dédit qui passe est égal a :

0 = Qc (4- 33)

2
Ce debit doit passer a travers la secfigravec la vitess€,
Qp = Syp-Cc = S,K\[2gH (4- 34)

D’ou la section cherchée peut étre tirée
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¢ Qc (4 - 35)

Sp =~
¢ 2mk [2gH

Pour éviter les chocs et les pertes par décollemintanguette (le bec de la volute), 'angle de
volute (angle de divergence) est choisi pour correspondre a la direction duewecvitesse
absolue a la sortie de la roag , comme le donne la figure (2-16), ou a partidaléigure
(4-12) qui exprimex; en fonction de la vitesse de construction de lateo

Cc (m's)

Figure 4- 12 : Angle de divergence de la volute
Le jeu entre le bec et la roue est en général s par le rapport sans dimension donnée sur
la figure (2-16).

D; — D, 4 - 36
D] .100 = f(n,) ( )

Ce rapport est en général déterminé en fonctida déesse spécifique de la pompgede fagon
a réaliser un compromis permettant d'avoir le rerad maximum (résultats de
STEPANOFF).

La volute, élément de la pompe qui est difficilendedifier, doit pouvoir s'adapter a des roues
de divers diamétres et de diverses largeurs, d'nadessité d'un jebd). De plus, ce jeu permet
de réduire l'influence d'éventuels défauts de faedau d'élaboration de la volute. Enfin, il
semble que I'existence de ce jeu soit favorabjeoat de vue rendement de la pompe, sachant
gu'il y a des valeurs optimales a respecter ; &t,ain jeu trop important tend a favoriser
'augmentation des fuites internes a ce niveau effet est d'ailleurs plus important pour les
pompes haute-pression que pour les pompes basssgorest pourra nécessiter I'adjonction
d'un labyrinthe d'étanchéité augmentant le priredéent de la pompe.
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Figure 4- 13 : Largeur de la volute en sortie de naoe

En pratique, le rappoh3/b2 varie de 1.4a 1.8 lorsque la vitesse spécifique est petite.
(STEPANOFF, 1961)

Pour les petites pompes de faible vitesse spéeifigeompris les pompes multicellulairés,
est égale a 2H) . Pour les pompes de vitesse spécifigue moydnnrest égale a 1.85 . Pour
les pompes de forte vitesse specifiqug~60) b peut étre réduit a 166 .

De plus, la largeur de volutg (figure 4-5) est déterminée par les considératsuigantes :

» Etant donné l'allure de I'écoulement dans la valoteprovoquera moins de pertes a la
sortie de la roue si I'écoulement a grande vitesselébité dans une masse liquide en
mouvement de rotation plutdt que contre des pamisobiles.

> La volute doit étre capable de s’adapter a des @li@® de roues différents et a des
largeurs de roues différentes.

» Dans les pompes multicellulaires, un jeu assezdggahnécessaire entre les flasques de
la roue et les parois du corps de pompe pour tempte d’inexactitudes possible de
fonderie et du retrait. (THUMA, 1990)

La hauteur de la sortie radiale de la volLyeeut étre déduire de la formule suivante :

Dref - H(pS (4 - 37)
L3 = —(13
2tan7

Avec
D,..r : Diametre de refoulement (m)
H,s : Hauteur de la section spirale de la volute dfties(m)

Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté une desorigids méthodes et des équations les plus
utilisées pour la conception des projets en turlubrinas

Les méthodes de dimensionnement rappelés ci-dessusent clairement qu'il est nécessaire
de considérer I'ensemble roue-volute pour détemrmeprévoir les caractéristiques d'une
pompe; considérer les deux organes séparément icandune mauvaise estimation des
possibilités de la pompe étudiée.
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Chapitre 5 : Application a fluide incompressible

Introduction

Dans notre projet, nous allons dimensionner unegotaachine génératrice d’énergie a fluide
incompressible, on a choisi de I'eau propre avex masse volumique = 1000 kg.m™3 a
une température de 20°C et a partir des paranm@tdrauliques suivantes :

* Débit nominale: 15 (m3/h)
* Hauteur manométrique totale (HMT): 23.5 (m)
» Vitesse de la pompe: 2900 (tr/min)

On estime les dimensions de notre turbomachine.

l. Dimensionnement de la roue

On repose sur la figure (1-6) pour le dimensionn@rde la roue :
1. Détermination du type de pompe

D’aprés I'équation (1-21) on a la valeur de

ng =17.54

Donc notre pompe est une pompe centrifuge aveentnée radiale et une sortie radiale avec
des aubes a simple courbure d’apres la classdicati tableau (1-1)

2. Dimensionnement d'un arbre de section circulaire constante

Une condition de résistance : la contrainte maxénaa torsion doit rester inférieure ou égal a
la résistance pratique au glissement du matérigawgrpoint de I'arbre.

Avec
Tadm . cONtrainte admissible de torsion du matériau ;
Tmax: Sa limite élastique en torsion avec coefficiemsécurité K1.

Quel que soit le type de matériau utilisé, le disi@mnement des sections droites de l'arbre
devra étre tel que les contraintes tangentiellesmedest,,,,, ne dépassent pas la contrainte
tangentielle admissible,;,,,.

Tmax = Tadm (5_ 1)

a. La contrainte tangentielle maximale

Un arbre de transmission doit transmettre une pnsdu moteup,, qui doit étre supérieur a
la puissance de la pompe pour que cette derniésegofonctionner a 2900 tours/minute.

Avec

P _
Pu = (105 + 110)- (5-2)

On peut estimer le rendement de la pompe a partieddement standard de I'’équation (4-1),
sa valeur est dg,; =71.76 %
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D’aprés ce meilleur rendement atteint on prévaié wertaine diminution estimé par le
constructeur.

Supposondn = 6.76 %

Donc le rendement global selon I'équation (4-2)
n =0.65

A la fin, on vérifiera nos valeurs par la formule37)
A partir de I'équation (1-27) la puissance utilé es
P =960.56 W

DoncPy =1 625.57 W

Selon I'équation (2-6%,,,4x = ?g
P

On aM; = %M etw = 2:—O"avec 'équation (2-2), ces équations nous permettastimer la
contrainte tangentielle maximale :

_ 480Py (5-3)
Tmax - n_zn d3

b. La contrainte tangentielle admissible

On a choisi pour cet arbre un type de matériausfjli@cier pour plus de rigidité et aussi pour
eviter 'oxydation de l'acier avec le fluide, onagde le type d’acier inoxydable de module
d’élasticité transversal :

G = 73 100 daN/m#fr 731*1F N/m? (figure 2-6)

Une condition de rigidité : I'angle de torsion aimé maximum ne doit pas dépasser une valeur
limite @ imposée par l'expérience pour des raisons de ifomement (par exemple, on
prendf,4,, = 0.25°/m en mécanique).

En se basant sur I'équation (2-3) et (2-7) pounestla contrainte tangentielle admissible :

(5-4)

ts

Tadm = 7 God

c. Diameétre de I'arbre

Ce que nous intéresse dans notre étude, la coatientde la contrainte a la variation de la
section a la présence d’'une clavette de type O©iet ke tableau d’aprés (GIET, 1982) :

Les rainures de clavettes créent des concentral®usntraintes trés importantes. La figure 5-
1 donne l'allure de la répartition des contrainf@ss une section possédant une rainure de
clavette. La contrainte est maximum dans I'andtend de rainure. Le tableau ci-dessous donne
les valeurs du coefficient de concentrations ddragries en fonction du rayon de I'arrondi r
pour les clavetages normaux.
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Tableau 5- 1: Concentrations de contraintes de ldavette

Valeurs de r 0.1s 0.2s 0.33s 0.5s
Valeurs deK; 54 3.4 2.7 2.1
Tmaxi= Kis To

Figure 5- 1: Répartition des contraintes de torsiordans une section d’'un arbre
possédant une rainure de clavett€GIET, 1982)

On a choisi le deuxiéme cas du tableau (5-1) podirhensionnement de I'arbre donc
K;s =3.4

On remplace les deux équations (5-3) et (5-4) tiégseation (5-1), nous donne :

480Py K
P e
mnd3~ 2 God
En suite
s *|_960Py
K.m?n GO
A.N : d > 0.0085m

Avec la considération de l'effet de la flexion éawtre effet inconnus (par ex : I'effet de la
chaleur, ...) sur l'arbre, le nouveau diamétre debla sera agrandi par un coefficient varie
entre (1.15-1.45) :

d =12 mm
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d. Longueur de I'arbre

Une condition de résistance de l'arbrg,, < 7.4m PeUt se transforme en :

emax < Gadm

Qui explique l'influence de la longueur de 'arlser sa rigidité, donc on peut estimer de cette

derniére condition la longueur de l'arbre tel que :

< Hadm

=1 R

On propose que notre arbre ne doit pas dépassangia de torsiom = 0.075 ° jusqu’a son

extrémité.

On obtient .L = 300 mm
3. Choix et dimensionnement d’accouplement arbre-roue

Premierement, pour la clavette :

Forme C ‘2}‘1/

Figure 5- 2 : Choix de la forme C de la clavette

Nous avons choisi un type de clavette parallelee;est utilisée pour un clavetage court avec

une longueur dépassant peu la valeur du diametrartee (I<1.5 d).

Le tableau (5-1) permet de choisir le coefficiemtcdncentration de la contrainte de torsion sur

I'arbre, donc nous avons choi§i; = 3.4 pourr = 0.2 s avecs =d — j
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t—
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Figure 5- 3 : Profil de position de la clavette
On détermine les dimensions de la clavette apm@stéamination du diamétre de I'arbre comme

ce tableau indique :

Tableau 5- 2 : Tolérances pour clavettes

d a b O i k d a b Simin i k
de 6 a B inclus 2 2 0.16 d—12| d+1 58 a 65 18 1 0,6 d—7 [d+44
8al10 3 3 016 | d—18] d+14 65a75 20 12 06 | d—75/d+49
10a12 4 4 016 | d—25| d+18 752485 22 14 1 d—9 |[d+54
12217 5 5 0,25 d—3 d+23 85295 25 14 1 d—9 [d+54
17322 6 ] 0.25 d—35| d+28 95a110 28 16 1 d—10|d+64
22230 8 7 025 | d—4 d+33 1104130 32 18 1 d—11|d+74
30238 10 8 04 d—5 d+33 1302 150 36 20 16 d—12|d+84
38444 12 8 04 d—5 d+33 1504 170 40 22 1,6 d—13/d+94
44 3 50 14 9 04 d—55| d+38 170 a 200 45 25 1,6 d—15|d+ 104
5058 16 10 0,6 d—6 d+43 200 a 230 50 28 1,6 d—17|d+114

Ensuite, pour I'écrou :

On a choisi un écrou borgne car son avantage gsbtiger I'extrémité des vis contre les chocs
et améliorer I'esthétique.

Tableau 5- 3 : Tolérances pour écrous borgnes

=Sl EEN T = e =h st e o= =h

M3| 55| 51|24 |MIO| 16 | 165| 8 [M24| 36 | 37 | 19
M4| 7 | 67|32 |M12| 18 | 195| 10 |M30| 46 | 47 | 24
M5| 8 [ 8 [4 |(M4) 21 | 22 | 11 |M36| 55 | 56 | 29
MG6|10 |10 |5 |[MI6| 24 | 25 | 13 [M42| 65 | 66 | 34
M8[13 |13 |65 |M20| 3 |31 | 16 | M48| 75 | 75 | 38

Et le tableau ci-dessus est pour le dimensionnedenecrous a partir de la connaissance du
diamétre de filetage de I'arbre d.
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gqmin=d
_‘pmin=0,8d

~H

Figure 5- 4 : Profit des dimensions d’un écrou bonge
AN :

On a résumé toutes les dimensions dans ce tableau :

Tableau 5- 4 : Les dimensions numériques d’accouptesnt

Dimension de la clavette | Dimension de I'écrou (mm)
(mm)
a 4 a 10
b 4 q 6
I 18 p 5
r 0.5 d 6
S 2.5 h 5
H 10

4. Dimensions principales de la roue
a. Diameétre du moyeu
A travers la formule (1-43), la valeur du diamettemoyeu est :

d, =16 mm

Le diameétre du moyeu est bien dimensionné par rapda hauteur de la clavette, mais il doit

aussi coincider avec le diametre extérieur ded@dtrorgne qu’on avait choisi, pour éviter les
chocs qui apparaitre sur la surface de I'entrétuilde.

Donc on redimensionne le diamétre extérieur dedi@éborgne :

a = 16 mm avecH = 16 mm sans changer les autres parameétres.
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b. Diamétre de I'ouie
Le rendement hydraulique a partir de la formul@)4st :n;, =0.80
Le rendement volumétrique a partir de la formul®)4st :n, =0.93
Le débit interne a partir de la formule (1-47) 68t =16.13 ni/h =4.48*10° m¥/s

L’entrée la roue est radiale donc I'eau entre gaasotationa; =90° et la vitesse absolue a
'entréeC; = C,,; , graphe de la figure (1-8) nous donne la valeuk g, :

Ky, =0.14 etC,,; =3 m/s

La vitesse a I'entrée de I'out® est calculé par le formule (1-49) avee 0.127 a partir de la
formule (1-50) :

SoitC, =2.73 m/s

Donc le diametre de I'ouie de la roue selon la fde{1-48) :
D, = /‘*—Qf + d2= 48.43 mm
Ce

c. Diametre a I'entrée des aubes

Nous admettrons que le diametre du cercle passafgéppoints médians de I'entrée de la roue
seraD; = D,

d. L’angle a I'entrée de I'aube

Dith _7 35 m/s
60

La formule (1-51) permet de calculer I'angle a tiée des aubes avég =

By =22.19 °

15° < ; < 30° donc I'angle d’entrée st acceptable, il n’est dpas nécessaire de la corriger,
ni de modifier le diameétr®; admis.

Nous admettrons un angle d’attaque qui nous ddanglé d’entrée des aubg$ = 23 °
SoitW; = 7.94 m/s la vitesse d’entrainement a partir du triamiglevitesse.
e. Diamétre de sorite de la roue
Selon I'équation (1-60) en calcufe =1.096
Le coefficient¥ permet d’estimer la valeur dg donc a travers I'équation (1-59) :
U, =20.47 m/s
En introduisant ces résultats dans la relationl()le® obtient :
D, =134.82 mm
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f. L’angle a la sortie d’aube

Nous estimons la valeur dé&,,, en calculeK,,, daprés la formule (1-54), qui donne
K., =0.098 et en l'introduisant dans la relation (1-68)obtient :

Cp =2.11 m/s

Pour estimer I'angle a la sortie d’aube, on caldylea partir de la formule (1-56) avec

Hy, = % =29.4 m, on obtientC,, =14.09 m/s

Donc la formule (1-55) donnes; =18.29 °
Nous admettrons un angle d’attaque qui nous ddanglé d’entrée des aubg$ = 19 °
Soit :
W, =6.71 m/s la vitesse d’entrainement
C, =14.25 m/s la vitesse absolue
a, =8.52 ° a partir du triangle de vitesse a la sortie
g. Nombre d’aube

En se basant sur la formule expérimentale (1-40Q) pstimer le nombre d’aubes.
On obtient :N = 6 aubes

Le nombre d’aube influe sur la largeur de la raide nombre d’aube augmente la largeur de

la roue aussi augmente c.a.d. le coefficient décisisement diminue.

5. Triangle des vitesses
Nous avons résumé les valeurs dans le tableawsspds :

Tableau 5- 5 : Les valeurs pour tracer le trianglales vitesses a I'entrée et a la sortie

Les valeurs (1) a l'entrée (2) & a sortie
C (m/s) 3 14.25
Cm (m/s) 3 2.11
Cu (m/s) 0 14.09
U (m/s) 7.35 20.47
W (m/s) 7.94 6.71
a [°] 90 8.52
B [°] 23 19
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Donc le triangle des vitesses a I'entrée se reptésela forme suivante

L

1
Figure 5- 5 : Triangle des vitesses a l'entrée

Et a la sortie

u

¥

Figure 5- 6 : Triangle des vitesses a la sortie

6. Tracé des aubes

La méthode pour tracer les aubes est ponctuel giresle tracé de la forme du flasque avant,
ce dernier varie en fonction de la largeur de leeret puisque notre roue elle est radiale, la
forme du flasque arriére reste constante (formiale)delle repose sur les équations du chapitre
4 c.a.d. nous supposons une variation linéairaag en fonction de r a partir de I'expression
(4-17), dou :

tan f =-185.55*10% r + 467.49*1C°

Alors on doit connaitre en chaque nouveau rayorvitesse méridienné€,,, pour cela on
remplacetan B par la vitesse méridienrig, dans I'expression (4-17) ce qui donne :

C,, =-206.04*10" r + 3.499
Ourenmm

Le tableau ci-dessous regroupe tous les résubkatfodmules qui permettent d’estimer la forme
des aubes et de la roue.

L’épaisseur des aubes « s » doit étre choisie gmfgue le coefficient de contractignsoit
supérieur ou égale a 0.90.

Prenants =2 mm ave€2 < s < 10)

Le nombre d'itérations pour le tracé des aubesstiains notre étude est 10.
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TOT

d r Ar Cm r* tg t 1/sin c b

Point | (mm) | (mm) | (mm) | (m/s) | tgP B() | sinp B B Bm Aa YAa | 0(°) | (mm) B (mm) | ¢ (%) | b (m) | (mm)

1 48.43 | 2422 | 480 | 3.00 | 0.42 | 23.00| 0.39 | 10.28| 0.10 2536 | 256 | 256 | 0.90 | 0.01 | 11.16
0.09 | 0.43 | 0.43 | 24.78

2 58.03| 29.01| 4.80 | 290 | 0.42 | 22.57| 0.38 | 12.06| 0.08 30.38| 2.61 | 261 | 091 | 0.01 | 9.47
0.08 | 0.37 | 0.81 | 46.18

3 67.63| 33.81| 4.80 | 2.80 | 0.41 | 22.13| 0.38 | 13.75| 0.07 3541 | 265 | 265 | 093 | 0.01 | 831
0.07 | 0.33 | 1.14 | 65.13

4 77.23| 38.61| 480 | 2.70 | 0.40 | 21.69| 0.37 | 15.36| 0.07 4044 | 271 | 271 | 093 | 0.01 | 7.48
0.06 | 0.30 | 1.44 | 82.23

5 86.83| 43.41| 480 | 260 | 0.39 | 21.25| 0.36 | 16.88| 0.06 4546 | 2.76 | 276 | 0.94 | 0.01 | 6.86
0.06 | 0.27 | 1.71 | 97.88

6 96.42 | 48.21| 480 | 251 | 0.38 | 20.80| 0.36 | 18.32| 0.05 5049 | 2.82 | 282 | 094 | 0.01 | 6.39
0.05 | 0.25 | 1.96 | 112.3

7 106.0| 53.01| 4.80 | 2.41 | 0.37 | 20.36| 0.35 | 19.67 | 0.05 5551 | 2.87 | 2.87 | 095 | 0.01 | 6.02
0.05 | 0.24 | 2.20 | 1259

8 115.6| 57.81| 4.80 | 231 | 0.36 | 1991 | 0.34 | 20.94| 0.05 60.54| 294 | 294 | 095 | 0.01 | 5.74
0.05 | 0.22 | 2.42 | 138.7

9 125.2| 62.61| 4.80 | 2.21 | 0.35 | 19.45| 0.33 | 22.12| 0.05 65.57 | 3.00 | 3.00 | 0.95 | 0.01 | 5.52

134.8| 6741 | 480 | 2.11 | 0.34 | 19.00| 0.33 | 23.21| 0.04 | 0.04 | 0.21 | 2.63 | 150.8| 70.59| 3.07 | 3.07 | 096 | 0.01 | 5.36

10
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A
\ 4

A

A O O T A A A A A A A A

A
A\ 4

Figure 5- 7:Profil du tracé des aubes de la roue fimée
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. Dimensionnement de la volute

La volute spirale sert a capter I'eau sortant dadeansformer, partiellement, son énergie
cinétigue en énergie de pression. Une volute spaatrectement tracée, aux parois lisses,

associée a un cone de la volute, est un exceliemie@t de sortie du liquide de la roue.

/"(—‘I. F 3
Hz

R4

b3

R3

R2

N

R

Figure 5- 8 : Profil des dimensions de la volute

1. Estimation des paramétres de la volute

L’angle de divergence du cone est en fonction dabre de tours de la pompe, selon le graphe
de la figure (2-16), on obtient :

a; =7.45°

Le cone de la volute est de diametre de sortiegfdeilement)D,.., =40 mm et d’une hauteur
de la section de sortie de la forme spirale (l'@atdu cone}l,; =26.66 mm , en introduisant
ces derniere valeurs dans la formule (4-37), orenbt

L; =100 mm

Le jeu entre la languette (le bec) et la roue esnhd par la courbe (2-16), dOﬂ@lq) =8.7
Selon la formule (4-36) le diametbg =146.55 mm

La largeur de la volute pour les petites pompefiiide vitesse spécifique donnée par :

b; = 2.0 b, soit b; =10.72 mm
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2. Estimation des paramétres hydraulique de la volute

Le débit de construction de la volute est obtenmajorant les sections de celle-ci, pour cette
majoration, le débit de construction est définilpaiormule (4-32), on obtient :

Q. =19.5 n¥/h

La vitesse de construction de la voute est estamé&gormule (4-30), sachant que le coefficient
k =0.447 selon la formule (4-31C: =9.59 m/s

La section de la volute dépend de I'angle(quelconque) c.a.d. par rapport a la position
angulaire de la section par rapport au bec de @olut

Le débit cumule jusqu’a l'angle estQ, = 3—;<p, ce débit doit passer a travers la section

=%
Sp="2.

La forme de la section de la volute choisie estsewtion circulaire.

Ou la section cherchée est représentée par lesdil@exisions suivantes :

/ 22
Ha
. . b2 By b
Si la sectiorf,, < =2 / )
I
I
— -7 ¢—1.0345
R, =1077S, ll )
f
b? Y R
— _ 2 _ 23 5 s
Hy =Ry~ R} —2 N ;
™ -
My -
] -

Figure 5- 9 : Profil de section de la volute #, < %
Sq

b2

Et si la sectiors,, >
8

R, = 0.3915%48

_ ’ b3 s
H(p_R(p+ Ré—: \_‘ _,..J

Figure 5- 10:Profil de section de la volute &, > b?—_3

La variation dep est choisie par un angle de 10° et se base suotems géométriques qui
montre quean ¢ =~ ¢ pourg < 10°, donc la somme des points pour le tracé fiernae spirale
estimé par 36 points.
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3. Tracé de la volute

Estimation des sections de la volute avec ses diimeR,, etH, a différents angleg :

Tableau 5- 7 : Les valeurs de tracer de la spirale

o (9 Qy, (M3/s)| C. (m/s) | S, (M2) | R, (mm) | H, (mm)
0 0.000000| 9.591326 0.0000Q0 0.00d 0.000
10 0.000150| 9.591326 0.000016 9.337 1.156
20 0.000301| 9.591326 0.000031 4.558 3.832
30 0.000451| 9.591326 0.000047 4,503 4.67[7
40 0.000602| 9.591326  0.000063 5.123 7.571
50 0.000752| 9.591326 0.000078 5.661 9.097
60 0.000903| 9.591326 0.000094 6.143 10.325
70 0.001053| 9.591326  0.000110 6.582 11.386
80 0.001204| 9.591326  0.000125 6.988 12.335
90 0.001354| 9.591326 0.000141 7.367 13.200
100 0.001505| 9.59132¢ 0.000157 7.723 13.999
110 0.001655| 9.591326 0.000173 8.060 14.747
120 0.001806| 9.591326 0.000188 8.380 15.450
130 0.001956| 9.591326 0.000204 8.686 16.116
140 0.002106| 9.591326 0.000220 8.979 16.75%0
150 0.002257| 9.591326 0.000235 9.261 17.356
160 0.002407| 9.59132¢ 0.000251 9.533 17.937
170 0.002558| 9.59132¢6 0.000267 9.79% 18.496
180 0.002708| 9.59132¢6 0.000282 10.050 19.035
190 0.002859| 9.591326 0.000298 10.296 19.556
200 0.003009| 9.591326 0.000314 10.535 20.061
210 0.003160| 9.59132¢6 0.000329 10.768 20.551
220 0.003310| 9.591326 0.000345 10.995 21.027
230 0.003461| 9.59132¢6 0.000361 11.216 21.490
240 0.003611| 9.591326 0.000376 11.432 21.941
250 0.003762| 9.59132¢ 0.000392 11.643 22.381
260 0.003912| 9.591326 0.000408 11.849 22.811
270 0.004063| 9.591326 0.000424 12.051 23.231
280 0.004213| 9.59132¢6 0.000439 12.249 23.642
290 0.004363| 9.591326 0.0004535 12.443 24.045
300 0.004514| 9.59132¢6 0.000471 12.634 24.439
310 0.004664| 9.591326 0.000486 12.821 24.826
320 0.004815| 9.59132¢ 0.000502 13.004 25.205
330 0.004965| 9.591326 0.000518 13.185 25.578
340 0.005116| 9.591326 0.000533 13.362 25.944
350 0.005266| 9.59132¢6 0.000549 13.537 26.304
360 0.005417| 9.591326 0.000565 13.709 26.658
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ITITINNY ¢ R
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Figure 5- 11 : Profil du tracé de la spirale de larolute
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La fonction de la forme spirale de la volute péétsre a la forme suivant :

. . b3
Si la sectiors,, < ==

r=321%10"7¢ 10345 — /1,032 101392069 — 28,73 + 73.275
2
Etsila sectiom(p > b
8
r = 0.994¢%4* + ./0.989¢08% — 28.73 + 73.275

Avec r : le rayon de la spirale (m)
¢: I'angle de tracer (rad)

Le diametre extérieut,,; de la bague d’étancheéité est estimé par une augtiendu diametre
de I'arbre par une épaisseur de la bague de 4 nremlavargeur de la bague est de 9 mm.
Pour la deuxieme bague d'étanchéité son diam&fgeest estimé par I'augmentation du
diamétre de I'ouie plus I'épaisseur de la roue (@)mar une épaisseur de la bague de 4 mm
avec la largeur de la bague est de 14 mm.

Vérification du rendement de la pompe :
La puissance perdue par frottement selon la forfiuls) :
AvecK = 3.55 = 10~* en fonction du nombre de Reynolds

SoitPy =129.31 W

La puissance dissipé par les pertes mécaniqudte(frent de I'arbre dans le presse-étoupe et

les paliers) estimés par :
P. =0.01P
SoitP =9.6 W

Le rendement mécanique :

. p
Hm=%(1—vfd)=m

Soitn;, =0.873

Le rendement de la pompe :
N = NyNyNm (1 = vea)

Soitn =0.65

Cette valeur est €gale a celle que nous avons addusac nos résultats sont acceptables.
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La courbe de la caractéristique théorique de la tusomachineHun = f(Q) :

A partir de I'équation (3-3) on trace la coutd@ = f(Q) en appliquant le théoreme du moment

cinétique a la masse de liquide traversant deuerautonsécutifs de la roue, avec un angle

Vs
B, <3

Hih ([, C,E)

45

o

35

. Q (m3/s)

P 0o A 0.006 0 e 0.01

Figure 6- 1 : La hauteur théorique en fonction du ébit

Conclusion

Le but essentiel d'un dimensionnement d'une turbdnme est de déterminer ses
caractéristiques principales pour évacuer un ahill, sous une charge fixée et un nombre de
tours donné, en ayant le rendement maximum possilaes le but est que la pompe ayant un
bon fonctionnement. On va interpréter les résuttatse chapitre dans le dernier chapitre.
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Chapitre 6 : Analyse et validation

Introduction

Dans le chapitre précédent, on a dimensionné etoachine a la base d’un principe explicité
dans la partie théorique. Alors, il faut analyss tésultats obtenus du dimensionnement et
valider a des cas de turbomachines existantes.

I.  Analyse
On a déja cité que pour $gmation de plusieurs paramétres et pour I'application desous,
ils existent des différentes expressions. On a déja estimé ces parametres et on a travaillé par
ces méthodes en utilisant qu'une seule expressitayt tester chque une des expressions

mentionné et les interprété.

Parameétre - : | -
Ou : —9 - Interprétation

méthode

Figure 6- 1: Diagramme d’analyse des résultats

1. Changement de la méthode de tracer les aubes

Pour le tracé des aubes, on s’est proposé une deegumctuelle et on étudie deux cas parmi
ceux qui existent :

Premier cas : on a supposé une variation linéaitardB en fonction de r qui nous a donné le
tableau (5-6).

Deuxiéme cas : on suppose une variation linéaifeetefonction de r qui nous donne le tableau
(6-1) ci-dessous :

Dol f =-9.26*10% r + 25.24

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 109



YAvZN3g 1% T3HMNIG Y apnig,p ul ap 18loid

0TT

d r Ar Cm t 1/ sin c ¢ b b

point | (mm) | (mm) | (mm) | (m/s) | tgpP B(°) | sinp | rtgp B Bm | Aa | YAa 0(°) (mm) B (m | (%) | (m) | (mm)

1 48.43| 2422 | 480 | 3.00 | 23.00| 0.42 | 0.39 | 10.28 | 0.10 2536 | 256 | 256 | 0.90| 0.01 | 11.158
0.09 | 0.43| 043 | 24.79

2 58.03| 29.01| 4.80 290 | 2256 | 042 | 0.38 | 12.05 | 0.08 30.38 261 | 261 | 0.91| 0.01| 9.470
0.08 | 0.37 | 0.81| 46.20

3 67.63| 33.81| 4.80 | 2.80 | 22.11 | 041 | 0.38 | 13.74 | 0.07 3541 | 266 | 2.66 | 0.92 | 0.01| 8.315
0.07| 0.33| 1.14 65.17

4 77.23 | 38.61| 4.80 270 | 2167 | 040 | 0.37 | 15.34 | 0.07 40.44 271 | 271| 0.93 | 0.01 | 7.482
0.06| 0.30 | 1.44 | 82.29

5 86.83 | 43.41| 480 | 2.60 | 21.22 | 0.39 | 0.36 | 16.86 | 0.06 4546 | 2.76 | 2.76 | 0.94 | 0.01 | 6.862
0.06 | 0.27 | 1.71 | 97.97

6 96.42 | 48.21| 4.80 251 | 20.78 | 0.38 | 0.35 | 18.29 | 0.05 50.49 282 | 282 | 0.94 | 0.01| 6.389
0.05| 0.25| 1.96 | 112.48

7 106.0 | 53.01| 4.80 241 | 2033 | 0.37 | 0.35 | 19.64 | 0.05 55.51 2.88 | 288 | 0.95| 0.01 | 6.024
0.05| 0.24 | 2.20 | 126.05

8 1156 | 57.81| 4.80 | 2.31 | 19.89 | 0.36 | 0.34 | 20.91 | 0.05 6054 | 294 | 294 | 095| 0.01 | 5.741
0.05| 0.22 | 2.42 | 138.85

9 125.2 | 62.61| 4.80 221 | 1944 | 035 | 0.33 | 22.10 | 0.05 65.57 3.00 | 3.00| 0.95| 0.01| 5.522

134.8 | 67.41| 4.80 2.11
10 1900 | 0.34 | 0.33 | 23.21 | 0.04| 0.04 | 0.21 | 2.64 | 150.99 | 70.59 3.07 | 3.07| 0.96 | 0.01 | 5.356
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> Interprétation des résultats :

Les résultats qu'on a obtenu, indiquent des valigassproches d@ dans les deux cas, ceci est
préevisible étant donné que les valeurgdsont faibles (elles varient entre 23° et 19°).

On a constaté I'existence d’'une petite différentteecles deux dessins de tracé des aubes, cette
différence se présente dans la courbure du praragqui est un peu plus accentuée que celle
du deuxiéme cas.

Ceci peut s’expliquer comme suit :

La variation linéaire dean 8 donne des valeurs un peu plus grandes que célies dariation
linéaire deB, ce qui fait que la courbure est plus ressentcd@pente de I'aube est plus grande.
Or notre but est d’avoir des angles faibles powr lgucoefficient de rétrécissement, qui est
fonction de I'épaisseur de I'aube et donc de lahg€aubage, ne soit pas tres grand.

Pour avoir un bon fonctionnement de la pompe, derappour le schéma représentant une
variation linéaire de.

2. Changement du nombre d’aube
On a déja tracé la forme des flasques d’une roae six(6) aubes, en utilisant la formule (1-
38) pour estimer le nouveau nombre d’aubes a ghrtirombre de tours spécifique. Pour

notre roue radiale, on obtien¥:= 8 aubes

Le nouveau tableau pour le tracé des aubes ebtingbair huit aubes :
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YAvZN3g 1% T3HMNIG Y apnig,p ul ap 18loid

AN

d r Ar Cm r* tg t 1/sin c b

Point | (mm) | (mm) | (mm) | (m/s) | tgp | B(°) | sinp B B Bm Aa YAa | 6(°) | (mm) B (mm) | ¢ (%) | b(m) | (mm)

1 48.43| 2422 | 480 | 3.00 | 0.42 | 23.00| 0.39 | 10.28| 0.10 19.02 | 2.56 2.56 0.87 0.01 | 11.59
0.09 | 043 | 0.43 | 24.78

2 58.03| 29.01| 4.80 | 290 | 0.42 | 2257 | 0.38 | 12.06| 0.08 2279 | 261 | 261 | 0.89 0.01 | 9.78
0.08 | 0.37 | 0.81 | 46.18

3 67.63| 33.81| 4.80 | 280 | 0.41 | 22.13| 0.38 | 13.75| 0.07 26.56 | 2.65 2.65 0.90 0.01 8.54
0.07 | 0.33 | 1.14 | 65.13

4 77.23| 3861 | 480 | 270 | 0.40 | 21.69| 0.37 | 15.36| 0.07 3033 | 271 | 271 | 091 0.01 | 7.67
0.06 | 0.30 | 1.44 | 82.23

5 86.83 | 43.41| 480 | 260 | 0.39 | 21.25| 0.36 | 16.88| 0.06 34.10 | 2.76 2.76 0.92 0.01 7.01
0.06 | 0.27 | 1.71 | 97.88

6 96.42| 48.21| 480 | 251 | 0.38 | 20.80| 0.36 | 18.32| 0.05 3787 | 282 | 282 | 093 0.01 | 6.52
0.05 | 0.25 | 1.96 | 112.3

7 106.0| 53.01| 4.80 | 241 | 0.37 | 20.36| 0.35 | 19.67| 0.05 41.64 | 287 | 2.87 | 093 0.01 | 6.14
0.05 | 0.24 | 2.20 | 1259

8 1156 5781 | 480 | 231 | 0.36 | 1991 | 0.34 | 20.94| 0.05 45.40 | 2.94 2.94 0.94 0.01 5.84
0.05 | 0.22 | 2.42 | 1387

9 125.2| 62.61| 480 | 2.21 | 0.35 | 19.45| 0.33 | 22.12| 0.05 4917 | 3.00 | 3.00 | 094 | 001 | 561
1348 | 6741 | 480 | 2.11 | 0.34 | 1900| 0.33 | 23.21| 0.04 | 0.04 | 0.21 | 2.63 | 150.8

10 52.94 | 3.07 3.07 0.94 0.01 5.44

sagne sap awupe| ap 32l 9| INS N 8P dduaN|uL :Z -9 neajgel
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Chapitre 6 : Analyse et validation

> Interprétation des résultats :

L’augmentation du nombre d’aube engendre la dinonudle la surface du passage du fluide
dans la roue, donc relativement la largeur dessaabgmente afin d’évacuer le méme débit, ce
qui est clair dans le tableau présenté ci-dessusmpélargissent de la courbure du flasque avant
de O jusqu’a 0.43mm.

Ce changement influe aussi sur le coefficient tf@céssement qui descend au dessous de 90%
cette diminution s’oppose avec la condition de @miton. Ceci nous conduit a rejeter cette
estimation du nombre d’aubes donc on adapte laiprerastimation qui nous donne 6 aubes.

. Validation

Pour approuver les dimensions obtenues, nous dtkmesune validation avec deux pompes
fabriquées par deux constructeurs connus (SONAC®@MErie, CAPRARI Italie).

1. Une pompe 40-NVA-150-5
Paramétres hydraulique de la pompe 40-NVAL50-5 :

* Débit nominale: 15 (m3/h)

* Hauteur manométrique totale (HMT): 23.5 (m)
» Vitesse de la pompe: 2900 (tr/min)

* Tubulure d’aspiration: 60 (mm)

* Tubulure de refoulement: 40 (mm)

Caracteéristiques techniques de la roue de la pompi)-NVA-150-5 :

* Roue fermée a simple courbure
* Matiere : fonte grise non alliée
* Arbre: XC 35

* Rendement : 50%

Le tableau suivant représente la premiére comparaigec la pompe 40-N\VA50-5 fabriquée
sous License par le constructeur (SONACOME Algégie)se trouve au niveau du laboratoire
d’hydraulique au sein de I‘école nationale polytaghe d’Alger.
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Tableau 6- 3: Comparaison avec la pompe 40-N\A50-5

Eléments de| Dimensions Pompe Pompe
Construction 40-NVA-150-5| dimensionnéeg
Clavette a 5 4
b 5 4
L 28 18
Ecrou q 22 6
p 22 5
d 12 6
h 11 5
H 26 16
a 21 16
Arbre d 16 12
L 320 300
Roue de 25 16
D, 53 48.43
D, 53 48.43
D, 150 134.82
b, 13 11.16
b, 4 5.36
e 2.5 2
Dy 163 146.55
Volute b, 8 10.72
L 144 100
Hs 24 26
e 9+ 17 10
Bague I 15 9
d’étanchéité dins 63 12
1) e 7 4
Bague I 17 14
d’étanchéité dine 53.5 51
(2) e 3 4
Distributeur dint 51 51
L 63 63
Refoulement dint 40 40

On remarque une différence entre les dimensionslei@s turbomachines, cette différence est
due au choix du matériau et du rendement estimé dorrecalcule les dimensions de notre
turbomachine une deuxieme fois passant par la nEmerche, mais en utilisant le méme
matériau de construction que la pompe 40-NV30-5 fabriqué avec de la fonte (le module
d’élasticité transversal de la fonte G= 414*NJm?) et on adapte aussi le méme rendement de
cette pompen=50%).

Projet de fin d’étude A.BENKHELIL & L.BENZADA 114



Chapitre 6 : Analyse et validation

On obtient le nouveau tableau suivant :

Tableau 6- 4: Deuxiéme cas de comparaison avec larppe 40-NVA150-5

Eléments de| Dimensions Pompe Pompe
Construction 40-NVA-150-5| dimensionnéeg
Clavette a 5 5
b 5 5
L 28 24
Ecrou q 22 12
p 20 10
d 12 12
h 11 10
H 26 22
a 21 22
Arbre d 16 16
L 320 300
Roue de 25 22.5
D, 53 53
D, 53 53
D, 150 134.82
b, 13 10.5
b, 4 5.2
e 2.5 2
Dy 163 146.55
Volute by 8 10.4
L 144 100
Hs 24 26.73
e 9+ 17 10
Bague I 15 9
d’étanchéité dine 23 16
1) e 7 4
Bague I 17 14
d’étanchéité dint 53.5 53
(2) e 3 4
Distributeur dint 51 51
L 63 63
Refoulement dint 40 40

Interprétation des résultats :
Apres avoir changé les deux paramétres (G, 1) caractéristiques du matériau, on constate que les

résultats obtenus sont égaux ou se rapprochent de celles de la pompe 40-NVA-150-5, donc on

peut dire que notre méthode d’estimation est fiable
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2. Pompe de MEC-AZ 1/40 C
La plague signalétique de la pompe de MEC-AZ 1/4& @eprésente ci-dessous :

COMPANY

caprari WITH GUALITY SYSTEM
CERTIFIED BY DNV
Modena - Italy =150 9001—=
MEC-AZ 1/40C
Requested data l“"gﬂd -
Flow 417 Vs o4 =]
Head 235m 223 s
Fluid Drinking water 3 — \
Temperature 200K 183 =
Pumpe type Single head pump 162
No. of pumps 1 '-.E N
Operating pump data ‘*g
Flow 408 Vs 103 -
Head 225m c
Shaft power 1.51 kW 63
Efficiency 60.1% 5
Head H(Q=0) 289m It
Discharge connection 40 mm E
n‘%w w ) - - ——
0.5
Motor data 3 —— +
Frequency S0 Hz 3 -
Rated witage 400V 1—
Nominal speed 2050 1/min 3
Number of poles 2 (
Rated power P2 22KW "S — =
Rated cumrent <A 1.53
Motr type 3~ |
Insulation class F °~'1n.. T T T T T T T
Degree of protecton IP 55 0 05 15 2 25 3 35 4 45 5 55 6 65 7 s
Operating limits Operating data UNVISO 2548/C
Starts per hour max. 20 Q vs) Hm] P EW B [%) NPSH [m]
Maximum femperature of pumped fluid 363K
Maximum content of solid 40 gy
Max Density 998 kg/m?®
Max viscosity 1 mm¥s
Dimensions mm
General data A= 767
Weight 63kg || B=105
C=571
D=165
Materials DNa= 50
DNm =40
Delvery casing Castiron E= 100
Suction casing Castron F =371
Pedestal Castiron G= 265
Impeller Castiron H =280
Impeller (04/80) Nodular cast iron | =250
Shaft(.Z.) Stainless steel L=16
Shaft bush Chrome plated steel M=38
Ball bearings Steel N =65
Stuffing box Castiron
Packing Graphited cord O=197
P =347
Q=339

Figure 6- 2 : Fiche technique de la pompe MEC-AZ 20 C
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Figure 6- 3 : Pompe MEC-AZ 1/40 C
Paramétres hydraulique de la pompe (MEC-AZ 1/40 C)
* Débit nominale: 15 (m3/h)
* Hauteur manométrique totale (HMT): 23.5 (m)
» Vitesse de la pompe: 2950 (tr/min)
* Tubulure d’aspiration: 50 (mm)
* Tubulure de refoulement: 40 (mm)
Caractéristiques techniques de la roue de la pomgMEC-AZ 1/40 C) :
* Roue fermée a simple courbure
* Matiere : acier inoxydable
* Rendement : 60%
Les dimensions de la pompe (MEC-AZ 1/40 C) :
Tableau 6- 5: Deuxiéme comparaison avec la pompe MEAZ 1/40 C
Eléments de| Dimensions Pompe Pompe
Construction MEC-AZ 1/40 C| dimensionnée
Arbre L 320 300
Roue D, 53 48.43
D, 53 48.43
Distributeur dint 50 51
L 85 63
Refoulement dint 40 40
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Interprétation des résultats :
On remarque que les dimensions des deux turbonegfdimensionnée et la pompe MEC-AZ
1/40 C) s’approchent, le rendement estimé pourengtinde a une petite différence de 5% de

celle de du constructeur (CAPRARI Italie) avec lénme matériau de construction.

Conclusion

Dans ce chapitre, on a effectué une validatiorpguinet de confirmer les résultats obtenus par
I'étude établie dans les chapitres précédents.
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CONCLUSION GENERALE

Le dimensionnement des turbomachines a traverotelens’effectue par des grands bureaux
d’étude associés a des sociétés et entreprisesegéaqnm ont tous les moyens et surtout
I'expérience requis pour que le travail soit exaed]

Malgré le manque remarquable des moyens au sdigaide nationale polytechnique, nous
nous sommes jamais baissés les bras face auxlelsstanfrontés lors de I’élaboration de notre
travail, on a fait de notre mieux pour que ce miéengoit bon, riche et le plus important utile
pour nous et pour les prochaines promotions.

Dans ce travail, nous avons relevé un challeng@e$ avons essayé de donner une suivre et
fiable méthodologie de dimensionnement des turbbmas qui nous permet de concevoir er
de réaliser des pieces de pompes qu’on peut lddiguuae qualité.

Nous sommes retrouvés face au défi d’apprendre r@ipolar des logiciels de calcul, de
programmation et du dessin dans un peu de tempggrévsa on a réussi a bien apprendre a
utiliser ces logiciels et les introduire dans laligation de ce projet.

Notre dimensionnement a été focalisé juste suypmdes machines (les machines radiales) on
peut élargir cette étude en essayant de dimensiahiaetre types de machines que ce soit
axiales ou mixtes.

On peut attribuer a une turbomachine le titre darsefour de technologie » pour la raison que
le dimensionnement et la fabrication d’'une pompglabe et touche profondément multi
secteurs de technologie tel que I'hydraulique emper lieu, la mécanique, I'électricité et aussi
la métallurgie donc nous avons remarqué et on rewme les intéressés par ce travalil
d’approfondir dans I'étude chacun dans sa spégiatipourquoi pas extraire d’autres sujets de
projets de fin d’études pour améliorer ou compléerece travail.

En hydraulique, la simulation de I'écoulement dansurbomachine peut faire I'objet d’'un
intéressant PFE dans le but de suivre les trajestal’écoulement du fluide et corriger les

erreurs si elles existent pour diminuer toutesesole pertegt améliorer le rendement de notre
machine.

En mécaniques aussi on peut bien creuser dandd'étess frottements et puis sur les forces et
les moments (torsion, flexion, traction...) qui irdht sur les éléments de construction de la
turbomachine (arbre, clavette, roue...)

On peut bien parler sur la partie électrigue depdempe c.a.d. les moteurs et voir le
développement rapide qui touche ce domaine et esdaytravailler sur une des technologies
récentes.

Un autre c6té de la pompe qu’on peut I'étudie prdéament c’est le coté des matériaux adaptés
pour le dimensionnement et la construction de laaimachine, on peut également varier les
métaux utilisés et remarquer l'influence de cettgation.
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Toutes ces remarques prouvent que le milieu degpesrentrifuges est vaste et que les
recherches expérimentales et théoriques sur lepg®sont au cours de développement et
d’amélioration alors I'étude des turbomachines peugours construire un objet de recherche
inédit.

Enfin, nous sommes optimistes que notre travalivieoa une large audience aupres des

étudiants et il sera une référence qui permetele ¢perer les études et les projets en matiere de
pompe centrifuge monocellulaire génératrice d’éreerg
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