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Résumé : 

L'utilisation des turbomachines dans les divers champs technologiques a prouvé que ces 
machines fonctionnent sur des plages de besoins plus en plus étendues. Par contre, le calcul de 
dimensionnement de ces turbomachines est réservé à des bureaux d’étude d’entreprises 
multinationales dont le chiffre d’affaire cumulé se compte en milliard de $. Il devient alors 
nécessaire d’avoir une bonne méthodologie qui aide à calculer les dimensions d’éléments de 
ces machines (roue, volute) afin de les concevoir et par la suite les construire. L’objectif du 
présent travail est de relever le challenge d’élaborer un outil de calcul d’un type de 
turbomachine génératrice d’énergie à un fluide incompressible à partir d’un débit et d’une 
hauteur donnés, le programme de calcul est établie à l'aide du code de calcul « MATLAB ». 
Par la suite on passe à la conception de ces éléments sous logiciel SolidWorks.  

Mots clés : turbomachine – génératrice d’énergie – fluide – incompressible – dimensionnement 
– roue – volute – arbre – MATLAB – conception – SolidWorks.  

 

 

Abstract : 

The use of turbomachinery in various technological fields has proved that these machines work 
on the needs of more and more extensive uses. In opposite, calculate size of these 
turbomachinery  is reserved for offices of multinational corporations whose combined turnover 
is measured in billion $. It then becomes necessary to have a good methodology that helps to 
calculate dimensions of the main organs  of these machines (wheel, volute) to design and then 
build them. The objective of this work is to raise the challenge of determining a type of power 
generating turbine engine with an incompressible fluid from a flow and a given height. The 
calculation procedure is established using the calculation code « MATLAB ». Later we move 
to the design of these elements under software « SolidWorks». 

Keywords : turbomachinery – generating energy – fluid– incompressible – determine the 
dimensions – Wheel – Volute – shaft – MATLAB – conception – SolidWorks. 
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I.  INTRODUCTION 

La turbomachine est un ensemble mécanique de révolution comportant une ou plusieurs roues 
mobiles munies d'aubes qui ménagent entre elles des canaux à travers lesquels le fluide s'écoule. 
L'échange d'énergie s'effectue dans la roue et résulte du travail des forces aérodynamiques sur 
les aubes produites par un écoulement du fluide autour de celles-ci, et qui résultent 
principalement de la différence de pression entre les deux faces des aubes. Un premier 
classement des turbomachines est fait à partir du sens de l'échange d'énergie. Il est à distinguer 
les machines génératrice qui reçoivent du travail et les machines réceptrices qui en fournissent. 
Parmi les machines génératrice, il y a les pompes roto-dynamiques, les ventilateurs, les 
compresseurs et les soufflantes. Les principales machines motrices sont les turbines à vapeur, 
les turbines à gaz, les turbines hydrauliques, ainsi que les turbines éoliennes comme représenté 
sur la figure ci-dessous. 

Turbomachine

Génératrice 
d’énergie

Réceptrice 
d’énergie

À fluide 
compressible

À fluide 
incompressible

Compresseur 

Turbine 
éolienne

Turbine à 
vapeur et à 

gaz

Soufflante 

Pompe 
centrifuge

Ventilateur
Turbine 

hydraulique

Roue axiale

Roue 
radiale

Roue mixte

 

Organigramme des turbomachines 
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Pour la réalisation d'un produit manufacturé peu importe leur utilité, il faut passer par une chaine 

de production, de la matière première jusqu'à la mise sur le marché et la fabrication des 

turbomachines passe aussi par ces étapes de la production. 

Dans ce mémoire, on va explorer juste deux phases de toute la réalisation d’une turbomachine 

génératrice d’énergie : le dimensionnement et la conception. 

Par la suite la turbomachine dimensionné et concevait, sera fabriquée sous un prototype par 

usinage, la démarche de fabrication est expliquée dans la thèse de master de BENKHELIL A. 

II.  METHODOLOGIE 

Cette thèse se compose de cinq (5) chapitres, chaque chapitre traite d’une partie spécifique 
nécessaire ou complémentaire pour les autres chapitres. On commence par : 

- Le premier chapitre décrit une étude théorique sur les turbomachines en explicitant tous les 
paramètres essentiels à l’estimation  des dimensions principales d’une turbomachine 
génératrice d’énergie à fluide incompressible. 

Les paramètres en question sont les paramètres de départ qui sont en relation directe avec la 
pompe comme : le débit, la hauteur et le rendement, il y aussi les paramètres d’entrée et de 
sortie qui décrivent la roue.  

- Dans le deuxième chapitre, on explore chacune des éléments de construction d’une 
turbomachine génératrice d’énergie à fluide incompressible (la roue, l’arbre, la volute, …) 
ainsi que les pièces d’assemblage (écrou et clavette). 

- Dans le troisième chapitre, on passe au dimensionnement d’une turbomachine génératrice 
d’énergie à fluide incompressible, les détails du tracé de la roue et la volute sont établies. 

-Le quatrième chapitre présente l’élaboration d’un outil de calcul sous MATLAB qui estime 
les dimensions des éléments principales, le chapitre contient un organigramme des démarches 
de l’élaboration plus des différentes exécutions du programme en modifiants à chaque fois les 
paramètres de départ.    

- Le cinquième et dernier chapitre exploite les résultats de l’exécution de l’outil de calcul pour 
faire une conception des éléments de construction d’une turbomachine génératrice d’énergie à 
fluide incompressible sous logiciel SolidWorks, ce chapitre comporte une petite présentation 
du logiciel et montre les étapes de conception de chaque élément. 
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Introduction  

Pour pouvoir estimer les dimensions principales de la roue pour une hauteur H, un débit Q et 
un nombre de tours n spécifiés ; il faudra admettre d’avance les valeurs de certaines variables, 
et ceci en les calculant à partir des formules empiriques employées, ces derniers sont 
élaborées à partir des théories et des constatations statistiques résultant d’un grand nombre 
d’expériences. 

L’estimation des dimensions principales se fait en nuançant entre les paramètres de départ se 
rapportant globalement à la pompe et les paramètres d’entrée et de sortie se rapportant à la 
roue. 

I.  Définition des paramètres : 

 

Une étude des pertes dans les pompes centrifuges peut être entreprise pour l’une des raisons 
suivantes : (STEPANOFF, 1961) 

- La connaissance de la nature et de la grandeur des pertes peut indiquer la façon de les 
réduire ; 

- Si les pertes sont connues, il devient possible de prédéterminer la courbe caractéristique 
d’une nouvelle pompe après avoir supposé ou avoir établi de quelque autre façon la 
caractéristique d’une pompe idéale ; 

- Comme la courbe Q-H d’une pompe idéale est une ligne droite, la forme de la 
caractéristique d’une pompe réelle est déterminée par les pertes. Ainsi, il pourrait être 
possible, avec quelques connaissances sur les pertes, de changer la forme de la courbe 
caractéristique pour l’adapter à des conditions spéciales. 

Les diverses pertes d’énergie d’une machine génératrice sont de nature différente. On peut les 
classer en :  

a. Pertes hydrauliques  

Ce sont elles qui sont les plus mal connues de toutes les pertes dans les pompes, et en même 
temps ce sont elles qui sont les plus importantes pour atteindre les trois objectifs énumérés ci-
dessus. La raison en est que de nombreux facteurs contribuent aux pertes hydrauliques ; même 
leur effet combiné peut difficilement être prévu de façon précise. En général, on peut dire que 
les pertes hydrauliques sont provoquées par : 

- Le frottement à la paroi ; 
- Les pertes par tourbillons et par décollements dus aux changements de direction et de 

grandeur de la vitesse de l’écoulement. Ce dernier groupe comprend la perte par choc 
et celle par divergence. 
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Pertes par frottement et par divergence 

L’équation générale de la perte par frottement est : 

h�� = λ L4R	 v
�
2g  (1- 1) 

Où :  

λ est le coefficient de frottement, 

L est la longueur du canal,  

Rh est le rayon hydraulique de la section du canal, 

v est la vitesse dans la section de rayon hydraulique RH 

Ceci pourrait être appliqué aux différentes parties du trajet total comme la pièce d’aspiration, 
le canal de la roue, la volute, la tubulure de sortie. Cependant la mesure physique de la longueur 

L et le rayon hydraulique Rh. le choix d’un coefficient convenable est en lui-même un problème. 

Pour ces raisons, plusieurs chercheurs combinent toutes les pertes par frottement en un seul 
terme, en l’exprimant par une équation simplifiée : 

h�� = K�� v��2g = K�Q� (1- 2) 

Où �� est constant pour une pompe donné et comprend toutes les longueurs, sections ainsi que 
les rapports de sections et les coefficients de frottement. �� Couvre donc tous les facteurs 
inconnus ainsi que les erreurs éventuelles provoquées par l’incapacité de trouver de meilleures 
expressions pour les différents éléments contribuant à ces pertes par frottement. 

On peut trouver une expression analogue pour les pertes par divergence dans le canal de roue 
ou dans la tubulure de sortie, expression qui s’écrit : 

h�� = �� v��2g (1- 3) 

Le choix du coefficient �� pour le canal de roue présente encore une nouvelle difficulté. Dans 
un but de simplicité il est donc d’usage courant d’exprimer toutes les pertes par divergence par : 

h�� = K�� v��2g = K�Q� (1- 4) 

Où �� est constant pour une pompe donnée. 

Comme les pertes ℎ��  et ℎ��  varient comme le carré du débit on peut les combiner en une seule 

équation : 
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h��� = h�� + h�� = K�Q� (1- 5) 

Qui est représentée par une parabole du second degré dont l’axe des hauteurs.  

 

Figure 1- 1 : Pertes hydrauliques 

Pertes par tourbillons et décollements. 

Les pertes à l’entrée et à la sortie de la roue sont en général appelées pertes par choc. La nature 
de la perte à l’entrée de la roue quand le liquide y arrive avec un angle d’attaque élevé est celle 
causée par un élargissement brusque ou diffusion après décollement. A la sortie de la roue la 
perte est principalement provoquée par le gradient de vitesse élevé dû à une vitesse moyenne 
faible dans la volute et une vitesse élevée à la sortie de la roue. En dehors de ceci, il y a une 
perte par choc à la languette d’une pompe à volute et à l’entrée des ailettes de diffusion on 
utilise un diffuseur à ailettes. Ces pertes sont de même nature que la perte par choc à l’entrée 
de la roue, c’est-à-dire qu’elles sont des pertes par divergence. Le changement brusque de 
direction et de vitesse de l’écoulement provoquera une perte qui peut s’exprimer par : 

h��� = K� ΔC���2g  
(1- 6) 

Pour l’entrée et : 

h��� = K� ΔC���2g  
(1- 7) 

Pour la sortie de la roue. 

Les deux termes �� � et �� � augmentent tous les deux de part et d’autre de !" comme le carré 
des variations de débit. De cette façon, il est possible de combiner les deux équations en une 
seule, ou  
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h�� = K#$Q − Q�&� (1- 8) 

Ceci présente une parabole du second degré dont le sommet est en	!". 

 

Figure 1- 2 : La caractéristique Q-H est obtenue par soustraction des pertes 
hydrauliques de la hauteur interne 

b. Pertes par fuites  

Pertes par fuites entre les éléments immobiles et rotatifs des pompes on applique des joints 
d’étanchéité qui séparent les régions soumises à des pressions différentes. Les jeux apparaissent 
dans les joints d’étanchéité permettant des fuites de liquide qui produisent des pertes 
volumétrique. Donc l’excédent de pression à la sortie de la roue mobile provoque un reflux du 
liquide vers la région de l’aspiration. Cet écoulement inverse se fait à travers des interstices 
entre la roue et le corps immobile de la pompe. (THUMA ) 

 

Figure 1- 3 : Pertes par fuite 
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Les pertes par fuites dépendent du coefficient de résistance de l’orifice formé par le jeu entre le 
stator et le rotor. Le jeu doit être le plus possible réduit, mai sa valeur minimale dépend 
essentiellement de la construction de la pompe et notamment de la flexibilité de l’arbre et des 
supports.  

L’existence de la différence de pression	∆) de part de la garniture provoque l’écoulement de 
vitesse	*. A l’entrée d’un joint labyrinthe lisse à bord vifs, il y a en plus une perte par frottement 
dans le labyrinthe proportionnelle à sa longueur L et en tenant compte de la vitesse, on peut 
écrire : 

∆pρg = v�2g + 0.5 v
�
2g + λ L4R	 v

�
2g (1- 9) 

La vitesse axiale * de passage du fluide dans le joint est : 

v = 0 2∆p
ρ 1λ L2δ + 1.54 

(1- 10) 

Le rayon hydraulique du jeu annulaire est :56 = 7� 
Le débit par fuite peur être calculé comme : 

Q� = μDπδ02∆pρ  
(1- 11) 

Où ; est le coefficient de débit : 

μ = 1
<λ L2δ + 1.5

 
(1- 12) 

Le coefficient de frottement = dépend au régime de l’écoulement dans l’interstice donc on fait 
appel au nombre de Reynolds qui est donné par la formule qui suit : 

R> = vD	ν = v4R	ν = v2δν  
(1- 13) 

Selon l’expérience, l’influence de la rotation relative des bagues d’étanchéité est négligeable 
donc dans la région turbulente $5@ > 2500& les valeurs de = sont très proche des valeurs 
correspondantes des tuyauteries circulaires lisses. Le coefficient de frottement peut être donc 
estimer par la formule de Blasius : 

λ = 0.316R>D� �⁄  (1- 14) 

Le débit de fuite est le même pour les différent diamètres F� et F� 
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Q� = μ�D�πδ�02∆p�ρ = μ�D�πδ�02∆p�ρ  
(1- 15) 

c. Pertes mécanique 

Les pertes mécaniques	GH� comprennent les pertes dues au frottement de l’arbre dans les presse-
étoupe et les paliers. 

Bien que ce type de pertes soit bien connue mai on ne dispose que de très peu de résultats sur 
la valeur de ces pertes. La difficulté réside en ce qu’elles sont petites et difficiles à mesurer dans 
les installations d’essais usuelles. D’un autre côté, des essais de ce type ne seraient que de peu 
de valeur pour le constructeur de pompe en ce qui concerne l’amélioration des résultats. La 
construction des paliers et des presse-étoupe est axée sur les conditions requises pour un 
fonctionnement mécanique satisfaisant, les pertes par frottement dans les deux cas n’est que 
d’importance secondaire. 

Les pertes par frottement dans les presses étoupe sont de 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 l’étanchéité et du graissage ; 

 

Figure 1- 4 : Pertes par frottement dans le presse-étoupe. 

d. Pertes par frottement du disque 

Les faces externes de la roue frottent sur le fluide ambiant et absorbent une certaine appelée 
« perte de puissance par frottement de disque ». Ces faces externes sont les surfaces passives 
de la roue. (THUMA) 
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Les pertes par frottement du disque ont été calculées en utilisant l’équation de PFLEIDERER 
pour des pompes à deux ouïes de différente vitesse spécifique : (STEPANOFF, 1961) 

P��� = KD�ϖu�4.2  
(1- 16) 

Avec : 

G��� : Perte par frottement du disque. 

D : Le diamètre de la roue. 

� : Un coefficient numérique porté en fonction du nombre de Reynolds. 

L: Le poids spécifique du fluide. 

M: La vitesse périphérique extérieure. 

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

 

Figure 1- 5 : Pertes en fonction de la vitesse spécifique pompes avec roues à deux ouïes 

Il convient de remarquer l’augmentation rapide de la perte par frottement du disque aux vitesses 
spécifiques inferieurs à 40. Il est également nécessaire de noter que dans presque toute la 
gamme de vitesses spécifiques, la perte par fuites est approximativement égale à la moitié de la 
perte par frottement du disque. 
Pour les pompes de même vitesse spécifique mais de dimensions et de vitesses de rotation 
différentes, la puissance en eau montée de la pompe et la puissance perdue par frottement du 
disque sont proportionnelles à O�FP et leur rapport reste constant. Cette considération néglige 
l’effet du nombre de Reynolds sur la valeur du coefficient K dans la formule de perte par 
frottement du disque et ainsi que sur le rendement hydraulique qui affecte la puissance en eau 
montée de la pompe. 

P��
� = Kn�DP (1- 17) 
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a. Hauteur théorique 

L’équation (0-30) est appelée équation d’Euler ; c’est pourquoi la hauteur théorique prend 
souvent le nom de hauteur d’Euler. 

HST = H + hT
�  (1- 18) 

b. Hauteur interne 

HU = H � hT
� � h��

� = HST � h��
�  (1- 19) 

 

Le volume de liquide par unité de temps s’appelle « un débit », il est exprimé généralement en 
(l/s ou m3/s). (BELAHADJI) 

a. Débits utile 

Le débit utile Q est celui disponible à l’orifice de refoulement augmenté du débit indispensable 
au refroidissement des paliers et presse-étoupe, si le prélèvement du liquide a lieu avant l’orifice 
de refoulement. 

b. Débit de fuite 

Dans le joint, à l’extérieur de la roue, entre la partie mobile et la partie fixe, il y a un débit de 
fuite. 

c. Débit interne 

Le débit interne !V est égal à l’intensité du courant dans la section de sortie de la roue, ce qui 
le fait aussi appeler débit de la roue. En outre c’est le débit total traversant la roue et qui participe 
dans la transformation de l’énergie ; se composant du débit utile Q et du débit de fuite!�. 

QU = Q � Q� (1- 20) 

Ce débit est pris comme base de calcul pour les pompes centrifuges. 

 

Le sens physique du nombre de tours spécifique ou la vitesse spécifique, encore appelée nombre 
de Brauer est le nombre de tours à la minute d’une pompe qui élèverait de 1m un débit de 1m3/s. 
ce sens physique de la vitesse spécifique n’a pas de valeur pratique et ce nombre n’est utilisé 
que pour caractérisé un « type ». Avec cette signification, la vitesse spécifique est la même  
pour toutes les pompes semblables et ne change pas avec la vitesse pour la même pompe. 
La vitesse spécifique est un critère de similitude de pompe centrifuge pour l’étude de leurs 
caractéristiques de fonctionnement et pour la classification de leurs constantes de tracé.la 
vitesse spécifique est calculée pour le point de rendement optimum. Toutes les caractéristiques 
importantes de fonctionnement et de tracé qu’il est impossible d’en discuter certains aspects 
sans se référer celle-ci. 
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De l’équation du nombre de tours spécifique on déduit que, pour les mêmes conditions de 
hauteur et de débit, les pompes de plus grandes vitesse spécifique tourneront plus vite et seront 
plus petites. Par ailleurs, pour la même vitesse et le même débit, les pompes de plus grande 
vitesse spécifique fonctionneront avec une hauteur d’élévation plus faible ou pour la même 
vitesse et la même hauteur, avec des débits plus élevés.  (STEPANOFF, 1961) 

Les machine ont un rendement maximal pour une valeur bien déterminée du coefficient du 
débit, mais aussi pour la valeur de	OW ou	OW∗ , ou de toute autre combinaison non-dimensionnelle. 

On peut établir une correspondance entre la forme géométrique de chaque famille de machines 
et leur valeur numérique de telle ou telle combinaison sans dimension prise au point de 
rendement maximal. Se donner la forme géométrique de la machine revient donc à fixer cette 
valeur numérique, ou inversement se donner la valeur numérique de cette combinaison 
adimensionnelle revient à fixer la forme géométrique. (THUMA) 

Le nombre de tours spécifique dimensionnel est calculé par la formule : 

nY = nQ��HD� �⁄  (1- 21) 

Le nombre de tours spécifique adimensionnel est calculé par la formule : 

nY∗ = nQ��$gH&D� �⁄  (1- 22) 

Le nombre de tours spécifique dimensionnel est en relation directe avec le nombre de tours 
spécifique adimensionnel : 

nY = 333nY∗  (1- 23) 

De façon partielle, les constructeurs de turbines préfère d’utiliser la combinaison 

n� =
nZQ
H� �⁄ =

n√P
HP �⁄  

(1- 24) 

OùG est la puissance utile de la turbine, exprimée en ch (1 ch = 0.736 kW), on peut facilement 
établir la relation entre ces deux derniers nombres de tours spécifique, donc pour les pompes 

n� = 3.65nY (1- 25) 

Et pour les turbines 

n� = 3.65ZɳnY (1- 26) 

On a pris l’habitude de classer les familles de turbomachines d’après la valeur numérique de OW 

ou OW∗  prise au point de rendement maximal, c’est ce qu’on entend par nombre de tours 

spécifique de la machine (ou de la famille de la machine).  
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Tableau 1- 1 : Classification quantitative des familles de turbomachine d’après la valeur 

de ]^ et ]∗̂  

 

Types de la 
turbomachine 

Le nombre de tours 
spécifique 

 

 

 

Entrée radiale – 

sortie radiale 

 

 

OW∗= 0.03 – 0.11 

OW = 10 – 37 

 

 

 

Entrée mixte – 

sortie radiale 

 

 

OW∗= 0.11 – 0.24 

OW = 37 – 80 

 

 

 

Entée mixte – 

sortie mixte 

 

 

OW∗= 0.24 – 0.5 

OW = 80 – 165 

 

 

 

Entrée axial – 

sortie axiale 

 

 

OW∗= 0.3 – 0.1.5 

OW = 100 – 500 
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Dans le cas des ventilateurs et pompes bien construits, l’expérience montre que les valeurs 
usuelles de OW sont comprises entre 10 et 500. Les petites valeurs correspondent aux machines 

à passage radial, et les grandes valeurs correspondent aux machines à passage axial. 

 

a. Puissance utile 

C’est une puissance hydraulique qui est transmise au liquide. 

P � QρgH (1- 27) 

b. Puissance totale 

C’est la puissance nécessaire pour entrainer l’arbre de la pompe. 

PS � PU � P_� � Gɳ � QρgHɳ  
(1- 28) 

c. Puissance interne 

PU � QUρgHU (1- 29) 

d. Puissance théorique 

PST � QUρgHST (1- 30) 

Coefficient de la perte par frottement du disque est : 

ν�� � P���PU  
(1- 31) 

Donne 

PST � $1 % ν��&PU (1- 32) 

 

Le degré de perfection hydraulique et mécanique d’une pompe est déterminé par son rendement. 
Il définit par le rapport de la puissance fournie par la pompe à la puissance absorbé sur l’arbre 
de la pompe. Cette dernière est égale à la puissance fournie par le moteur d’entrainement et 
appelée la puissance sur l’arbre. 

a. Le rendement global 

Il est utilisé par les ingénieurs pour la comparaison des caractéristiques de fonctionnement des 
pompes centrifuges, On le définit par : 

ɳ � )M`aabOcd�eMfO`d)M`aabOcdbgaefgéd � PPS 
(1- 33) 



 

Chapitre 1 : Analyse théorique d’une turbomachine génératrice d’énergie 

 

Thèse de master  L.BENZADA 14 

 

Il existe un certain nombre de rendements partiels en dehors de celui-ci qui  sont utilisé par les 
constructeurs et les spécialistes ; ils ne concernent qu’un aspect du fonctionnement de la 
pompe : hydraulique, mécanique, volumétrique et ne présentent pas d’intérêt pour les 
utilisateurs de la pompe ; mais ils sont importants dans l’étude du fonctionnement de la pompe.    

On distingue : 

b. Le rendement hydraulique 

C’est le rapport entre les hauteurs d’élévation totale et théorique, il tient compte uniquement 
des pertes dans les aubages : 

ɳT = H
HST

=
H

H + Σξ
 

(1- 34) 

Où kl = ℎm�  

c. Le rendement volumétrique 

La perte par fuites est la perte de débit à travers des jeux de fonctionnement entre le rotor et les 
parties fixes du corps de pompe. Les fuites peuvent avoir  lieu en un ou plusieurs endroits 
suivants : 

Entre le corps de pompe et la roue à l’œillard de la roue ; 

Par le presse-étoupe ;  

Par le dispositif d’équilibrage de la poussée axiale ; 

Par des coussinets a fuite quand on les utilise pour réduire les pressions sur le presse-étoupe ; 

Par les fuites utilisé pour le refroidissement des palies et du presse-étoupe ; 

Le débit dans la roue est supérieur au débit mesuré de la pompe de la quantité représentent les 
fuites et le rapport du débit mesuré ! au débit de la roue ! + !� est le rendement volumétrique. 

ɳn =
Q
QU
=

Q
Q + Q�

 
(1- 35) 

d. Le rendement mécanique : 

Le rendement mécanique d’une pompe centrifuge est le rapport de la puissance GV absorbée par 
la roue et la puissance totale : 

ɳ_ =
PU
PS
=
PS − P_�

PS
 

(1- 36) 

Le progrès dans la réalisation des pompes a été obtenu principalement de façon expérimentale, 
le rendement global de la pompe étant le seul critère d’amélioration des résultats. Dans le 
présent ouvrage, toutes les pertes sont réparties entre les rubriques suivantes : perte hydraulique, 
fuites, pertes mécaniques, frottement du disque. 
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 Autrement en moyennant toutes les formules précédentes, le rendement global apparait comme 
un produit : 

ɳ � ɳTɳnɳ_$1 % ν��& (1- 37) 

 

Le nombre d’aube  des roues est déterminé statistiquement c.à.d. à partir des expériences faites 
sur une gamme de roues de différentes caractéristiques qui sont toutes englobées dans le nombre 
de tours spécifique. 

Le nombre d’aube des roues radiales et mixtes sera calculé par la formule de 

o � 22.71OWDq.�P#� (1- 38) 

Et pour les roues axiales, on a 

o � 750OW  
(1- 39) 

La formule courante du nombre d’aube est 

N � 6.5 D� � D�D� % D� sin uβ�� % β��2 w 
(1- 40) 

II.  Les dimensions à l’entrée de la roue : 

 

Figure 1- 6 : Profil des dimensions de la roue à l’entrée et à la sortie 

 

En admettant que seul le couple agit sur l’arbre de la pompe, nous pouvons calculer son 
diamètre de la façon suivante : 

xq � 13.30GyOz
 

(1- 41) 



 

Chapitre 1 : Analyse théorique d’une turbomachine génératrice d’énergie 

 

Thèse de master  L.BENZADA 16 

 

Où xq en [cm], Gy en [kw], n en [tr/min]. 

Si on utilise un acier de meilleur qualité de contrainte admissible τ, le diamètre de l’arbre sera :  

x = 0212{z xq 
(1- 42) 

 

Comme diamètre de moyeu du côté de l’entrée de la roue, nous admettons une valeur x@ aussi 
petite que possible pour ne pas exagérément rétrécir l’entrée. La forme du moyeu dépend 
principalement du mode d’accouplement de la roue de l’arbre. Dans le cas d’un clavetage libre, 
le diamètre du moyeu est fonction de la hauteur de la clavette illustré par un coefficient qui est 
multiplié par le diamètre de l’arbre. 

 

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

On admet généralement : 

x@ � $1.2 | 1.4&x (1- 43) 
 

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

Pour déterminer le profil de la roue, on doit également connaitre la vitesse méridienne à l’entrée. 
Elle est donnée par le rapport : (STEPANOFF, 1961) 

�H� � �H�Z2}~ (1- 44) 

On peut déterminer le coefficient Km1 à partir du graphique suivant : 
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Figure 1- 8 : Constante de tracé de roue 

��1 est calculée pour la section passant par le bord d’attaque des aubes, en déduisant encore 
la fuite. L’épaisseur des aubes peut être négligée car les bords d’attaque des aubes sont 
d’habitude effilés et on peut supposer que Cm1 est la vitesse juste à l’amont des aubes. 

�H� � !�FH₁g₁ (1- 45) 

 

La vitesse C1 est purement radiale (α1=90°); elle se détermine à partir du débit volumique : 

��� !V2�f�g��� 
(1- 46) 

�� est un coefficient compris entre 0 et 1 caractérisant l'encombrement des aubages limitant la 
section de passage du fluide.  

La vitesse périphérique M� se détermine à partir du rayon d’entrée r1 et de la vitesse angulaire 
de rotation de la roue	M� = f�� 

A partir de ces deux vitesses ont détermine la vitesse relative M� du fluide à l’entrée des canaux 
mobiles de la roue à l’aide du triangle des vitesses représenté ci-contre. 
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Figure 1- 9  Triangle des vitesses  à l’entrée de la roue 

 

Le diamètre F@ de l’ouïe est calculé à partir du débit interne !V: 
!V = !ɳ� 

(1- 47) 

Et 

!V � �F@�%x@���4 �@ 
(1- 48) 

La valeur de la vitesse absolue d’entrée �@ influe d’une maniéré décisive sur la capacité 
d’aspiration et sur le rendement hydraulique de la roue. 

�@ � �Z2}~ (1- 49) 

 

Figure 1- 10 : La vitesse d’entrée 

Où � est le coefficient de vitesse d’entrée : 

� � 0.0188OW� �⁄  (1- 50) 
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A partir de triangle des vitesses l’angle qui fait la vitesse périphérique avec la vitesse relative 
à l’entrée de la roue égale à  ��, ce dernier est calculé à partir de la formule suivante : 

tan �� � �H���  
(1- 51) 

L’angle d’entrée des aubes est compris entre 15° et 30°. 

La correction de l’angle �� se fait d’après l’angle d’attaque �� tel que 

��� � �� � �� (1- 52) 

III.  Les dimensions à la sortie de la roue : 

 

La vitesse méridienne à la sortie est donnée par le rapport : (STEPANOFF, 1961) 

�H� � �H�Z2}~ (1- 53) 

On peut déterminer le coefficient �H� à partir du graphique de la  figure (1-2) 

Ou à partir de la formule suivante : (THUMA) 

�H� � 0.02	OWP �� 	 (1- 54) 

 

Cet angle est le plus important des éléments du tracé. On va montrer que les caractéristiques 
théoriques ne dépendent que des angles des aubes dans le 4ème chapitre. Dans les pompes 
réelles, β2 est toujours l’élément déterminant du tracé. Toutes les constantes du tracé 
dépendent de la valeur de β2. Le choix de β2 est par conséquent le premiers pas dans la 
détermination des constantes du tracé de roue. Ce choix est basé sur la considération de la 
pente désirée pour la courbe hauteur-débit et selon que l’on désire ou non un maximum de 
puissance pour une roue de diamètre donné, étant entendu que la hauteur et le débit au point 
nominal augmentent tous les deux avec l’angle β2, ce dernier est calculé à nombre d’aubes fini 
par la formule suivante d’après le triangle des vitesses : (STEPANOFF, 1961) 

tan �� � �H��� % � � 
(1- 55) 

Avec la vitesse � � (composante périphérique de la vitesse absolue	��) est donnée, d’après 
l’équation d’Euler, par : 

� � = }~ym��  
(1- 56) 
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L’angle de sortie des aubes est compris entre 15° et 35°. 

La correction de l’angle �� se fait d’après l’angle d’attaque �� tel que 

��� = �� + �� (1- 57) 

De plus, l’angle de sortie d’aube à nombre d’aubes infini désigné par ��� et donné par la 
formule empirique suivante : 

��� = 17.84 1OW104q.�P�
 

(1- 58) 

Avec l’angle de sortie des aubes infini est compris entre 15° et 40°. 

 

Sachant que la vitesse périphérique à la sortie de la roue est tel que : 

�� � 02}~�  
(1- 59) 

Avec � le coefficient de pression qui présente une variation décroissante en fonction de 
nombre de tours spécifique cette dernière est donnée par la formule empirique suivante : 

� � u 300270 � OWw
��	 (1- 60) 

En résulte que le diamètre extérieur de la roue est calculé à partir de la formule : 

F� = 60	���	O  
(1- 61) 

 

Le pas entre les aubes  

� = �F�o  
(1- 62) 

La langueur d’arc est donnée par la relation : 

� = �$1 % �&	 (1- 63) 

où � appelé coefficient de contraction (ou coefficient de rétrécissement). 

Finalement l’épaisseur de l’aube � est égale à : 

a = �. sin � (1- 64) 
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Le débit interne peut être formulé : 

! = ɳ�	!V = ɳ�	o	$� − �&	g	�H (1- 65) 

D’après l’équation (9) et (10) 

	!V = 2�fg��H (1- 66) 

Donc le débit réel s’écrit 

! � ��Fg�� (1- 67) 

Où � est le coefficient de vitesse : 

� � ɳ� 	�H�  
(1- 68) 

Conclusion 

Tous ces paramètres sont retenus pour le dimensionnement de la roue et de la volute qui 

feront l’objet des prochains chapitres. 

 



 

Chapitre 2 

Eléments de construction 

hydrauliques d’une turbomachine  
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Introduction 

Afin de compléter la description des pompes, nous détaillons ci-après les différents organes 
constitutifs et les principes de base de fonctionnement de ceux-ci. 

 

Figure 2- 1 : Pompe centrifuge 

 

NOMENCLATURE 

1- volute  
2- Corps avant de la pompe 
3- Roue 
4- Ecrou de blocage 
5- Bouchon de vidange 
6- Arbre 
7- Presse-étoupe 

8- Bague fixe 
9- Bague d’étanchéité 
10- Clavette 
11- Clavette 
12- Roulement 
13- Roulement 
14- Corps de palier 
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I.  Arbre 

 

Un arbre est un organe mécanique transmettant une puissance sous forme 
d'un couple permettant d’obtenir un mouvement de rotation. La forme cylindrique de cet organe 
est à l'origine de son nom. 

Les arbres de machines sont généralement issus de bruts forgés puis usinés par tournage. 
L'extrusion est également un mode d'obtention courant pour ce type de pièce. Ils sont très 
rarement issus de bruts moulés, pour des raisons de résistance mécanique. 

L'arbre supporte généralement des engrenages, poulies, volants, manivelles, pignons 
de chaînes ou autres éléments qui transmettent une position angulaire ou une puissance. Il est 
donc l'un des éléments mécaniques les plus fréquemment utilisés. 

Selon sa géométrie et ses fonctions, un arbre peut porter différentes qualifications telles que : 

- arbre de transmission, s'il transmet une puissance d'un moteur à une machine ou à un 
élément de machine ; 

- arbre de renvoi, s'il distribue un mouvement de rotation entre différents éléments ; 

La contrainte de torsion est la sollicitation principale auquel est soumis un arbre. Ce type de 
sollicitation implique que les contraintes maximales soient à la surface de la pièce. La qualité 
de cette surface (rugosité) est donc un paramètre essentiel pour la tenue d'un arbre. 

Suivant le rôle qui lui est dévolu, l'arbre peut être également soumis à des contraintes de flexion 
et de charge axiale. Dans ces cas, les efforts mécaniques au sein de la matière sont souvent 
variables, à la manière d'une sinusoïde. Cela implique alors une résistance nécessaire à 
la fatigue. 

Un arbre est maintenu par des paliers, qui permettent sa rotation ou empêchent son déplacement 
axial (butée). (wikipedia, s.d.) 

 

Les forces intérieures en général ont des supports disposée d’une manière quelconque par 
rapport au plan de la section S, pour étudier les forces intérieures, est-il plus commode de les 
projeter sur un axe perpendiculaire au plan de section, et sur le plan de section, puis d’étudier 
les projections normales et tangentielles ƒn et ƒt ainsi obtenues. Sur chaque élément ∆s de la 
section S agissent 2 forces intérieures : la force normale ƒn et la force tangentielle ƒt. On 
appelle contrainte normale en un point A le quotient de la force intérieure normale ƒn par 
l’étendue de la surface ∆s, très petite, qui entoure ce point. 

On écrit :  σ	 � ƒ�
∆�  

σ : contrainte normale. 

On appelle contrainte tangentielle en un point le quotient de la force intérieure normale ƒt par 
l’étendue de la surface ∆s. 
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On écrit :  τ � ƒ	
∆�  

τ	: contrainte tangentielle. 

En générale les forces sont exprimées en daN, les forces en mm2 ou en cm² ; par suite les 
contraintes s’expriment en daN/mm² ou en daN/cm². L’un des objets essentiels de la 
résistance des matériaux est la détermination des contraintes. (GIET) 

 

Par définition 
� 	 � 	 ∑	∆
	. �²  

Relation entre les moments quadratiques par rapport à deux axes rectangulaires et le moment 
quadratique polaire par rapport au point de rencontre de ces axes. 

Or : �²	 � 	�²	 � 	�² 

	� � 	 ∑	∆
	��²	 � 	�²� 	 � 	 ∑	∆
	�²	 � 	 ∑	∆
	�² 


� 	 � 	 
	� � 
� 

(2- 1) 

La figure2-5 donne la valeur du moment quadratique par rapport à un diamètre : 

 

Figure 2- 2 : Moment quadratique d’une forme circulaire 

 
� � ��⁴
��       et    
� � ��⁴

��  

�� � 	 �� � � 	 � !"⁴
#$ 	 % 	�. &	"' 

 (2- 2) 

 

a. Torsion 

Soit une poutre de section circulaire constante ou lentement variable, et de ligne moyenne 
(son axe) rectiligne, soumise à deux coupes égales et opposés agissant dans 2 sections 
distinctes. On dit que cette poutre est sollicitée en torsion simple. Au cours de la torsion, une 
génératrice primitivement rectiligne, se déforme et devient un arc d’hélice. 

Exemple : les arbres de transmission sont toujours sollicités à la torsion. La torsion peut 
intéresser toute la longueur ou une partie de l’arbre. La torsion des poutres non circulaires ne 
peut être étudiée qu’avec la théorie de l’élasticité. 
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Figure 2- 3 : Arbre mis à la torsion 

En torsion, et dans le cas des petites déformations, les contraintes normales σ sont 
négligeables. Les contraintes dans la coupure (S) se réduisent à des contraintes tangentielles 
ou de cisaillement τ. A partir de la relation : 

τ � 	(	)	* (2- 3) 

avec 

τ: contrainte tangentielle(MPa) 

): angle unitaire de torsion (rad.mm-1) 

(: module d’élasticité transversal (MPa) 

*: rayon GM (mm) 

 

Figure 2- 4 : Coupure d'une section droite d'un arbre mis à la torsion 

 

b. Angle unitaire de torsion 

Constatations expérimentales 

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

Les fibres ou génératrices initialement parallèles à la ligne moyenne s’enroulent suivant des 
hélices autour de cet axe. La longueur des fibres restent sensiblement invariable ou constante 
(hypothèse des petites déformations). 

Les sections droites tournent ou glissent en bloc les unes par rapport aux autres (rotations 
d’axe la ligne moyenne). Les rayons GK restent droits dans le domaine élastique, mais 
s’incurvent dans le domaine plastique. 

+� = angle (GK0,GK) = angle de torsion entre les sections droites A et G 

+ = angle (BD0,BD) = angle de torsion de la poutre. 

Angle unitaire de torsion 

Si on suppose que les sections droites tournent toutes entre elles de la même façon, alors 
l’angle de torsion entre deux sections droites quelconques est proportionnel à la distance entre 
celles-ci. Autrement dit : 

) � ,
- � ,.

/  : angle unitaire de torsion 
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c. Module d’élasticité transversal 

Le module d’élasticité transversal dépend du type des matériaux de construction de l’arbre, 
voici nous avons les valeurs de G des différentes matériaux : 

 

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

d. Moment de torsion 

Le moment de torsion 01est égal au moment résultant en G (figure 2-7) de toutes les forces 
élémentaires ∆2	de la section (S). 

01 � 3 045∆2666678
�9�

� 3 ∆2. �
�9�

� 3 :�∆;
�9�

� 3 ()�<∆;
�9�

 

01 � () 3 �<∆;
�9�

� () = �<∆;
�9�

 

01 � ()
� 

 

 

(2- 4) 

Le terme > �<∆;�9� � 
�	 est le moment polaire de la section (S) par rapport au point G. 

A partir des relations	τ � 	(	)	*	  et 01 	 � 	(	)	
� on peut écrire :  

() � :
* � 01


�
 

(2- 5) 
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On obtient ainsi :  

: � 01

�

* 
(2- 6) 

e. Concentration de contraintes 

Lorsque les arbres étudiés présentent de brusques variations de section (gorge, épaulement, 
trou de perçage…), les relations précédentes ne sont plus applicables. Au voisinage du 
changement de section, la répartition des contraintes est modifiée, :?@�est supérieure à 
:�calculée : on dit alors qu’il y a concentration de contraintes. 

Avec ABC est le coefficient de concentration de contraintes (c’est un facteur adimensionnelle 
supérieur à 1): 

:?@� � ABC. :� (2- 7) 

 

Figure 2- 7 : Coefficient de concentration de contraintes  DEF en torsion sur des arbres 
de section variable 
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II.  Mode d’assemblage 

On distingue alors différents types d'assemblage, un assemblage peut être permanent ou 
démontable, direct ou indirect. 

Ce que nous intéresse dans notre étude, l'assemblage indirect. 

 

Une ou plusieurs pièces intermédiaires sont utilisées. 

• Collage 

• Agrafage 

• Anneau élastique 

• Bague de tolérance 

• Clavette 

• Clou 

• Embrèvement (avec tenon, mortaise et cheville) 

• Goupille 

• Rivet 

• Éclisse  

• Visserie : vis, écrou, boulon, goujon, filetage, taraudage : 

Les assemblages vissés sont constitués par des boulons (vis traversantes avec écrous), des vis 
pour taraudage borgne ou non ou par des goujons. 

 

Figure 2- 8 : Assemblages vissés 

Les vis pour taraudage assemblent deux éléments en traversant le premier et en pénétrant le 
deuxième par un taraudage. 

Sur les goujons, la tête de la vis est simplement remplacée par un écrou. 
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En mécanique, un accouplement est un dispositif de liaison entre un élément (moteur, pompe) 
et un arbre en rotation, permettant la transmission du couple. 

Il permet éventuellement un certain désalignement (accouplement élastique, joint de 
cardan...), autorise des décalages angulaires (accouplement hydraulique...) et peut être 
temporairement inactif (embrayage, crabotage). 

Un accouplement mécanique peut être un accouplement élastique, un accouplement à 
membranes, un accouplement à denture métallique ou encore un accouplement à soufflet. 

Les accouplements mécaniques sont utilisés dans l'industrie pour des applications variées, 
voici les utilisations les plus communes : 

• pour entraîner en rotation un élément récepteur à partir d'un élément moteur ; 

• pour réaliser un raccordement rapide entre deux éléments d'un système (par exemple 
entre un moteur et une pompe) et pouvoir effectuer facilement des travaux d'entretien 
sur ces éléments ; 

• pour pallier un désalignement axial, radial ou angulaire ; 
• pour ajouter plus de flexibilité dans le système ; 

• pour amortir les vibrations ; 
• pour ajouter une protection contre les pics de couple. 

a. Clavette 

En mécanique, une clavette (étymologiquement une petite clé) est une pièce qui a pour 
fonction de lier en rotation deux pièces (liaison de moyeux). En complément, elle peut être 
dimensionnée pour se rompre par cisaillement lorsque le couple transmis est trop important. 

Type de clavettes  

Il existe cinq grandes familles de clavettes : 

• clavettes parallèles 
• clavettes parallèles fixées par vis 

• clavettes disques 
• clavettes tangentielles 
• clavettes inclinées (à encastrer, à chasser ou à talon) 

• clavette à talon 

Clavettes parallèles  

Elles sont utilisées lorsque le diamètre d de l'arbre est proche de la longueur l de la clavette 
(l<1,5d). Il existe trois formes de clavettes parallèles : 
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Figure 2- 9 : Types de clavette 

Le tableau (2-2) permet de choisir le coefficient de concentration de la contrainte de torsion 
sur l’arbre, donc nous avons choisi ABC � 3.4 pour * = 0.2	
 avec 
 � K − M 

 

Figure 2- 10 : Profil de position de la clavette 

On détermine les dimensions de la clavette après la détermination du diamètre de l’arbre 
comme ce tableau indique : 

Tableau 2-  1 : Tolérances pour clavettes 

 

b. Écrou 

Un écrou est un composant élémentaire d'un système vis/écrou destiné à l'assemblage de pièces  

ou à la transformation de mouvement. 
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Comme pièce d'assemblage mécanique élémentaire, il s'agit d'un organe indépendant 
comportant un trou taraudé en son centre (c'est-à-dire un trou dans lequel est gravé un filet) qui, 
vissé sur une vis (ou sur toute tige filetée dont le diamètre et le pas de vis correspondent), 
constitue un des deux éléments d'une liaison par obstacle. 

Types d'écrou d'assemblage 

Les principaux modèles d'écrous normalisés : (1) écrou hexagonal normal, (2) écrou hauteur 
réduite dit contre-écrou, (3) écrou borgne, (4) écrou double, (5) écrou à frein Nylstop, (6) écrou 
carré, (7) écrou à embase, (8) écrou à oreilles, (9) écrou fendu, (10) écrou à créneaux. 

 

 

Figure 2- 11 : Types d’écrou 

 

Écrou hexagonal 

Les écrous H (hexagonaux ou à six faces) sont de loin les plus courants. Il existe de nombreuses 
dimensions d'écrous, caractérisées par : 

• le diamètre du trou central ; 
• le pas de vis ; 

• la distance entre deux faces opposées. 

Tableau 2-  2 : Tableau des diamètres de l’écrou H normalisés 

Ø d nominal (H) M3 M4 M5 M6 M7 M8 M10 M12 M14 M16 

taille de la clé 5.5 7 8 10 11/12 13/14 15/17 17/19 19/22 21/24 
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On a choisi un écrou borgne car son avantage est de protéger l’extrémité des vis contre les 
chocs et améliorer l’esthétique. 

Tableau 2-  3 : Tolérances pour écrous borgnes 

 

Et le tableau ci-dessus est pour le dimensionnement des écrous à partir de la connaissance du 
diamètre de filetage de l’arbre d. 

 

Figure 2- 12 : Profit des dimensions d’un écrou borgne 
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III.  Roue 

La fonction de la roue est de communiquer de l’énergie au liquide qui le traverse grâce aux 
aubages dont il est muni. Ce transfert d’énergie s’effectue selon les lois que nous avons déjà 
établies au chapitre précèdent et que nous détaillons dans les chapitres suivant. 

� Types de roue pour les pompes centrifuges 

Les roues axiales sont plutôt utilisées pour des débits élevées et de faibles HMT. Les roues 
radiales génèrent des HMT plus élevées pour des débits moindres. Plusieurs roues peuvent 
être associées en série sur un même arbre de manière à augmenter la HMT globale de la 
pompe que l'on appelle pompe multicellulaire. On trouve parfois une roue double en parallèle, 
l'objectif étant alors d'augmenter le débit. 

Les roues des pompes centrifuges sont également appelées impulseur ou hélice (selon forme) 

 

Figure 2- 13 : Type de roues selon le trajet du fluide par rapport à l’axe  

Pour le troisième type il possède trois d’autres types possibles : 

 

Figure 2- 14 : Type de roues radiales selon la forme des flasques 
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IV.  Volute  

 

La volute collecte le fluide à la sortie du diffuseur ou directement à la sortie de la roue si le 
diffuseur n’existe pas. Sa forme est optimisée afin de transformer l’énergie cinétique 
résiduelle de sortie de la roue en énergie de pression et d’amener progressivement la section 
de passage du fluide à la section circulaire de la bride de sortie. 

 

Figure 2- 15 : Volute 

 

Situé entre la roue et la volute le diffuseur est un organe de révolution offrant au fluide des 
sections croissantes. Il existe des diffuseurs lisses, c’est à dire non ailettés, à parois parallèles 
ou divergentes et des diffuseurs ailettés. Souvent pour les pompes monocellulaires, le 
diffuseur est inexistant, la roue débouchant directement dans la volute. 

Rôle du diffuseur sur l’écoulement : dans une machine génératrice, l’organe fixe était situé 
après l’organe mobile. Dans une pompe centrifuge on a alors une arrivée axiale du fluide sans 

perturbation soit un angle	αO � 	π/2 ce qui implique que	RSO � 0. On peut alors tracer le 
diagramme des vitesses entre l’entrée (1) et la sortie (2) de l’organe mobile comme indiqué 
sur la figure 3-1. 

On a alors	TBU � VWXYX
Z  et	[\ � ] Ô_OR?O � ] <̂_<R?<	. Le fluide sort donc de la roue avec 

une vitesse	 7̀ � a67 � b667. On retrouve cette vitesse à l’entrée (2) du diffuseur où le fluide va être 
transformé jusqu’à la sortie (3). De par la construction des pompes centrifuges, on a 
toujoursD3 > D2 et  b3 ≥b2. La conservation du débit dans la pompe permet d’écrire entre 
l’entrée (2) et la sortie (3) du diffuseur la relation : 



 

Chapitre 2 : Eléments de construction hydrauliques d’une turbomachine 

 

Thèse de master L.BENZADA 36 

 

[\ � ] ĉ_cR?c � ] <̂_<R?< . On déduit alors que la vitesse de sortie R?c est inférieure à la 

vitesse d’entrée dans le diffuseur R?< . Le diffuseur a donc un rôle de réducteur de vitesse, ce 
qui se traduit par une augmentation de la pression du fluide. 

Il y a donc à la sortie de la roue une certaine énergie cinétique disponible pour être 
transformée en énergie de pression, généralement plus intéressante pour l’utilisateur. Dans 
une pompe centrifuge, cette transformation est effectuée dans le diffuseur et la volute. Elle est 
régie par l’équation de l’énergie en mouvement absolu ; en supposant les pressions mesurées 
par rapport au même niveau de référence, la relation de Bernoulli nous donne 

�dc − d<��e = �R<< − Rc<�2e − ∆T<fc 
(2- 8) 

On qualifie cette transformation par un rendement de diffusion défini par : 

ɳh = i�dc − d<��e + jRc<2ekl
jRc<2ekm = 1 − o∆T<fcjR<<2ek p 

(2- 9) 

En général ce rendement est faible et ne dépasse pas 0.7. 

 

Figure 2- 16 : Diffuseur 

Remarque : 

 Si le diffuseur ne comporte pas d’aubages, on aura *cRSc = *<RS<  ce qui montre également 
la réduction de vitesse dans le diffuseur. 
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a. Paramètres de construction de la volute 

 

Figure 2- 17 : Paramètres de la volute 

+c l’angle du bec de la volute ou l’angle de divergence 

^c le diamètre de son cercle de base qui conditionne le jeu radial minimum existant entre la 
roue mobile et la volute, ainsi que la disposition et la forme du bec de volute. 

_c la largeur à l'entrée de la volute 

qc la hauteur du bec de a volute 

 

Figure 2- 18 : Constante du tracé de la volute 



 

Chapitre 2 : Eléments de construction hydrauliques d’une turbomachine 

 

Thèse de master L.BENZADA 38 

 

b. Sections de volute 

La figure 2 - 16 nous montre que les différentes sections de volute sont traversées par une 
fraction du débit de la pompe, fraction dépendant de la position angulaire de la section par 
rapport au bec de volute. 

 

Figure 2- 19 : Sections de volute courantes 

� Influence de la taille de section 

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

RUTSCKI compare tout d'abord trois volutes de sections différentes (figure 2-17), travaillant 
avec une même roue. Ceci permet de montrer que le point de rendement maximum dépend 
des dimensions choisies, ce qui ne semble pas surprenant à priori puisqu'en effet on peut 
considérer comme le fait R. C. WORSTER, que ce point est obtenu à l'intersection des 
caractéristiques (T	, [� de la roue seule et de la volute seule. Lorsqu'on passe de la section (a) 
à la section (b), on diminue les pertes dans la volute, ce qui donne une caractéristique (T	, [� 
de volute de pente moins importante et donc un point de rendement maximal décalé vers les 
débits plus importants. 

 

Figure 2- 20 : Comparaison de trois sections de volute avec la même roue 
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c. Bec de la volute 

Le dernier paramètre sur lequel nous allons fixer notre attention est le bec de volute dont le 
rôle ne semble pas négligeable dans l'analyse du comportement de l'ensemble roue-volute. 

L'influence du bec de volute peut être caractérisée globalement par les paramètres 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 nous le verrons dans notre étude expérimentale, à 
un fonctionnement bruyant du fait des interférences trop importantes de la roue avec la volute 
au voisinage du bec ; par opposition, un jeu trop important cause également une chute le 
rendement due à la circulation du fluide dans le passage entre le bec et la roue. 

Notons cependant que ce paramètre "jeu" ne peut pas toujours être ajusté à la valeur 
"optimale" définie ci-dessus pour les raisons suivantes : 

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

- un jeu plus ou moins grand que le jeu initial peut être occasionné par un changement ou un 
rognage de la roue, qui sont des opérations relativement simples à effectuer pour adapter une 
pompe donnée à des nouvelles conditions de fonctionnement. 

� Forme du bec 

Le jeu au bec peut d'ailleurs être modifié par action sur le bec lui-même, en agissant sur 
l'encombrement angulaire de la volute (figure 2-18(a)) ou en modifiant l'angle de volute au 
niveau du bec seulement (figure 2-18(b)). 

 

Figure 2- 21 : Modification de bec de la voute 

Remarque 

Il semble bien que le bec de volute soit un élément intéressant en ce qui concerne les 
possibilités d'adaptation d'une machine à un fonctionnement particulier. 
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En effet, les expérices montrent que : 

- une rotation du bec de volute dans le sens d'une augmentation du jeu bec-roue permet 
d'augmenter la hauteur obtenue à petit débit, et de déplacer le point de rendement maximum 
vers les petits débits, avec cependant une légère diminution de la valeur de ce rendement 
maximum 

- Une réduction de l'encombrement angulaire de la volute déplace le point de rendement 
maximum vers les petits débits ou vers les grands débits selon la valeur initiale de cet 
encombrement angulaire. 

V. Etanchéité  

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

• étanchéités statiques (carter, brides...) assurées par des joints fixes adaptés au produit, 

• étanchéités dynamiques internes (entre volute, diffuseur et entrée de roue, pour éviter 
une recirculation de fluide trop importante), en général assurées par des bagues ou 
disques en rotation, le fluide pompé assurant un film liquide suffisant pour la 
lubrification et le refroidissement des parties en contact 

• étanchéités dynamiques externes (arbre d'entrainement de la roue en rotation), assurées 
par tresses ou garnitures mécaniques 

L'étanchéité la plus délicate est sans aucun doute celle de l'arbre en rotation entrainant la roue 
de la pompe. En cas de fuite, le produit peut aller vers l'extérieur, ce qui est parfois incompatible 
avec les conditions d'hygiène et/ou de sécurité. Plusieurs systèmes existent permettant d'assurer 
une étanchéité plus ou moins totale au niveau de l'arbre en rotation. On peut citer: 

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

Le point clefs des systèmes d'étanchéité dynamique est d'assurer un refroidissement efficace 
des pièces en frottement, en général avec le produit pompé, parfois avec une circulation sur un 
échangeur externe à la pompe. La casse répétée des garnitures (perte d'étanchéité) est souvent 
due à un défaut de refroidissement et/ou à des vibrations anormales (cavitation par ex). 

Presse-étoupe 

Un presse-étoupe est une pièce d'étanchéité utilisée dans différents domaines. 

Dans le domaine de l'hydraulique (automobile, pompes, etc.), un presse-étoupe est une pièce 
métallique cylindrique qui assure l'étanchéité entre l'axe et le corps d'une pompe ; le fluide peut 
être de l'eau, de l'huile, un carburant liquide, etc. L'étanchéité est réalisée par un élément souple, 
appelé tresse, enroulé autour de l'arbre de la pompe et comprimé légèrement par la pièce 
métallique. L'étanchéité n'est pas absolue, la tresse devant être lubrifiée par le fluide. 
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  a 
mm 

b 
mm 

Fuite (%) à la vitesse de : 
1400 1700 2000 2500 

 
1 

 

 
0.30 

 
28 

 
1.52 

 
1.80 

 
2.00 

 
2.18 

 
2 

 

 

 

 
0.30 

 

 
28 

 
2.85 

 
3.32 

 
3.52 

 
3.70 

 
3 

 
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 

 
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 

 
Gorge circulaire 

1.5-1.5 mm 
Ecartement 3 mm 

 
0.43 

 

 
17.5 

 
4.83 

 
5.38 

 
5.58 

 
5.52 

 
9 

 
0.74 

 

 
17.5 

 
12.7 

 
13.5 

 
13.7 

 
13.6 

 
10 

 
              3 mm  

 
0.28 

 

 
17.5 

 
3.18 

 
3.68 

 
3.94 

 
4.08 

 
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 

 
13 

Gorge en spirale 
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 

 

 
0.25 

 

 
17.5 

 
2.07 

 
2.34 

 
2.45 

 
2.52 

Tableau 2-  4 : Perte par fuite en pour cent du débit nominal à différentes vitesses ; 

pompe de 76 mm, ns= 21.2, Ds= 257 mm, diamètre de l’anneau= 105 mm 
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Figure 2- 22 : Type de bague d’étanchéité (Stepanoff page 194) 

Pour notre étude, on a choisi comme une bague d’étanchéité entre la roue et a volute (ou bien 

le cartere) de type (a). 

 

Figure 2- 23 : Garniture d’étanchéité 

Conclusion 

La description de chaque élément nous a servi d’une base préalable au choix de chaque 

paramètre de dimensionnement de la pompe et à la conception sur SolidWorks de ces 

éléments. 

 



 

Chapitre 3 
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Introduction 

Le fluide utilisé dans les turbomachines peut avoir un comportement incompressible (qui est le 
cas qui nous intéresse dans cette partie) ou compressible. Dans ce dernier cas, l’étude est plus 
complexe et nécessite une analyse thermodynamique propre à la mécanique des fluides 
compressibles. 

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

I.  Tracé de la roue 

Le tracé de la roue d’une pompe centrifuge nécessite un passage par les étapes suivantes : 

� Détermination des dimensions principales. 
� Tracé de la coupe méridienne avec les lignes de courant méridiennes. 
� Tracé de la forme des aubes sur les surfaces de courant formées par les lignes de 

courants méridiennes. 

 

Il s’agit de déterminer à partir des données hydrauliques «H» et «Q» les dimensions principales, 
c’est-à-dire le diamètre extérieur «D2», la largeur de la roue à la sortie «b2» et à l’entrée «b1», 
le diamètre de l’ouïe «De»  et l’angle de l’aubage à la sortie «β2», qui vont former une roue 
pouvant fournir in débit «Q» pour une hauteur d’élévation «H». 

Tout d’abord il faut choisir la vitesse de rotation, ceci détermine la vitesse spécifique c’est-à-
dire le type de la roue.  

Le choix de la vitesse de rotation est soumis à un certain nombre de considération : 

- Type de moteur envisagé (moteur électrique asynchrone, moteur à combustion interne, 
etc…). 

- Le choix d’un nombre de tours plus élevé détermine un nombre de tours spécifique plus 
grand. 

 «nq» est proportionnel à «n». Un nombre de tours plus élevé conduit à de plus petites 
dimensions. 

- Le rendement hydraulique maximum possible pour chaque grandeur de pompe varie 
avec la vitesse spécifique, « n, H et Q » sont les trois paramètres qui vont déterminer les 
dimensions de la roue. 

Pour estimer le rendement global, on préfère utiliser le diagramme de Hadju concernant le 
rendement standard. Le diagramme des rendements standards est le résultat d’une étude 
statistique faite sur les meilleures pompes fabriquées au monde entier. Le rendement standard 
est le rendement maximal possible réalisé, il est déterminé par la formule : 

ɳ�� � 50.5 	 3.18 

60� 	 0.06
� 	 �110 	 16.4
� � 71.9 


60��� �⁄
 

(3 - 1) 

À partir du rendement standard, on peut estimer le rendement standard à construire. Il faut bien 
remarquer que le rendement standard est le meilleur rendement atteint au monde entier, donc il 
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faut prévoir une certaine diminution en fonction du niveau technologique de l’usine, de la 
précision du calcul, de l’expérience en fabrication, etc… 

ɳ = ɳ�� − ∆ɳ (3 - 2) 
Le rendement hydraulique peur être calculé avec une précision suffisante pour les besoins 
pratique au moyen de la formule empirique de Wislicenus et Czibere : 

ɳ� = �ɳ − �0.01 ÷ 0.02  (3 - 3) 
Pour les pompes à vitesse spécifique moyenne et faible, on peut utiliser la formule 
expérimentale de Lomakine et Soukhanov : 

ɳ� = 1 − 0.42�!"# $%&' − 0.172 � 
(3 - 4) 

Où le diamètre réduit est donné par la formule : 

$%&' = �4.0 ÷ 4.5 . 10()�
 
(3 - 5) 

Le rendement volumétrique varie entre 0.93÷0.98 généralement. 

ɳ* ≈ �ɳ�,  (3 - 6) 
Ou bien il peut être déterminé par la formule expérimentale : 

-* = 1 − .0.4 + 0.3��, / . 1.0586
�  
(3 - 7) 

Les dimensions principales qu’on cherche sont présentées sur la figure ci-dessous : 

 

Figure 3- 1: Profil de la roue muni des caractéristiques géométriques de la roue mobile 
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Après la détermination des dimensions principales, les dimensions nécessaires pour dessiner 
le profil de la roue sont disponibles. Ces dimensions sont utiles pour dessiner la coupe 
méridienne mais elles ne la déterminent pas complètement. Par exemple, les formes des 
flasques avant et arrière ne sont pas encore fixées. Considérons la roue de la figure (4-1), la 
sortie de la roue est déterminée par les diamètres	0�,	0�1,	0�& et par la largeur 2�	, tout en 
gardant ces valeurs, l’arrête de sortie des aubes peur être déplacé vers la gauche, donc le profil 
des flasques est modifié. Cette forme ainsi trouvé influe beaucoup sur le rendement de la 
machine et sa capacité d’aspiration. Il n’existe pas de méthode qui détermine les formes des 
flasques. Donc il ne reste que l’expérience du constructeur qui est capable de déterminer la 
forme de la coupe méridienne par l’expérience, il fut toujours faire des essais sur le modèle de 
la pompe. 

La forme des flasques une fois déterminée, les diamètres et les largeurs sont préalablement 
déterminés, la coupe méridienne de la roue est complètement  fixée. Dans une coupe 
méridienne, les arrêtes des aubes ne sont pas ligne d’égal rayon, leur projection dans le plan 
méridienne n’est pas parallèle à l’axe de la roue. 

Etant que la vitesse périphérique 3 � 45 est en fonction du rayon, elle est variable au long 
des arrêtes des aubes. La vitesse méridienne est aussi variable donc la forme des triangles de 
vitesse varie. Etant que l’aube doit plus au moins suivre l’écoulement, les angles d’aube sur 
les arrêtes seront variables. En prenant compte des triangles de vitesse, on peut constater que 
les angles de l’écoulement sont différents à l’entrée et à la sortie de l’aubage donc il y a une 
variation en sens de la ligne de courant méridienne en plus ces angles varient en sens 
perpendiculaire aux lignes de courant, par conséquence, les aubes seront doubles courbées. 

Il provient donc que  des aubes cylindriques c'est-à-dire à simple courbure ne peuvent être 
utilisées que pour des roues étroites ayant les deux flasques presque normaux à l’axe et très 
peu courbés à l‘œillard. De telles roues ne conviennent qu’à de petites pompes.  

Le tracé de l’aubage serait beaucoup plus facile si la largeur de la roue est très faible car les 
variations en sens perpendiculaire aux lignes de courant dans une telle roue sont négligeables. 
Donc il vaut mieux partager la coupe méridienne en plusieurs parties par les lignes de courant 
méridiennes. 

 

Figure 3- 2 : Coupe méridienne par les lignes de courant méridiennes 
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Les lignes de courant partantes d’un cercle à l’œillard de la roue forment une surface de 
courant qui est en même temps une surface de révolution qui est engendré par la rotation 
d’une ligne de courant méridienne. 

Si nous pouvons déterminer la forme des aubes sur plusieurs surfaces de courant ainsi 
définies, donc toute la surface de l’aube est déjà déterminé, pour arriver à ce but, il faut 
partager la roue en plusieurs parties. 

Supposons que nous voulons partager la roue en 6	parties. Le nombre des parties est 
généralement choisi entre 2 et 5. 

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

∆�7 � �7
8  

(3 - 8)	

Les rayons 41 peuvent être calculés par une sur-position une répartition uniforme de vitesse 
d’entrée à l’œillard de la roue. Après la définition des lignes équipotentielles, le débit  
élémentaire s’écrie : 

$�7 � 24	9	:	;<	d2 (3 - 9)	
Et  le débit, après l’intégration : 

�7
29 �2 � >4		:	;<	d2	

?

@
 

(3 - 10)	

En ce qui concerne cette intégrale, on  a des difficultés. Dans l’écoulement réel la vitesse 
méridienne est variable en fonction de la largeur 2 de la ligne équipotentielle et sa variation 
est inconnue. D’autre part, le coefficient de rétrécissement : est en fonction de ;<	et de b. 
Même dans le cas de l’aube d’épaisseur constante la section occupée par l’aube dépend de 
l’angle d’aube (qui n’est pas encore connu) et de l’angle d’inclinaison  mesuré sur une surface 
équipotentielle. Pour éliminer ces difficultés, on va supposer d’une part que la vitesse 
méridienne est invariable en fonction de	2, et en ce qui concerne le coefficient de 
rétrécissement on va choisir une fonction estimée et âpre la détermination de l’aubage on la 
corrigera, donc on est obligé à préparer un calcul itératif. 

Pour la vitesse mérienne on va faire l’approximation suivante :    

;<�2 � 12 > ;<
?

@
d2 = ABCD 

(3 - 11)	

Et la relation (4-10) peut être transformée 
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�7
29;<

�2 � >4		:	d2
?

@
 

(3 - 12)	

En exécutant l’intégrale (4-12), le résultat peut être porté sur un diagramme comme de la 
figure (4-3). Etant mentionner que les lignes de courant préalablement dessinées dans la 
coupe méridienne ne sont pas correctes, les valeurs de l’intégrale ne se confondent pas avec 
les valeurs des débits partiels. Dans la figure ci-dessous le nombre des parties est de 3, en 
tenant compte des débits partiels égaux, on peut déterminer les nouveaux points d’intersection 
E�F et E�F qui peuvent être portés sur la ligne équipotentielle (figure 4-4). 

Le même calcul sera répété correspondant aux plusieurs lignes équipotentielles. Ces nouveaux 
points EF seront portés sur les lignes équipotentielles. Ces nouveaux points vont déterminer 
les nouveaux lignes de courant permettent de tracer le nouveau réseau des lignes 
équipotentielles. Sur ces nouveaux lignes, on peut calculer l‘intégrale (4-12) et tracer le 
diagramme de la (figure87) de nouveau. 

 

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

Sur les digrammes ci-dessus, on peut définir de nouveau les points	EF. Ainsi on détermine les 
nouvelles lignes de courant méridiennes. Ce processus de calcul et de tracé doit être continué 
jusqu'à quand les résultats de deux itérations se confondent. En pratique. Deux à trois 
itérations donnent des résultats acceptables.  

Sur chaque ligne équipotentielle, la vitesse méridienne peut être calculé par : 

;< � �7
29 G �729;< �2 H

 
(3 - 13)	

Et les lignes de courant méridiennes sont déterminées. 

Ces lignes, comme nous avons déjà expliqué, déterminent les surfaces de courant sur 
lesquelles on peut tracer la forme des aubes. Les aubes une fois détermines rendent possible 
de préciser la fonction du coefficient de rétrécissement :�2, ;<	  qui était estimé pour 
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l’intégrale (4-12). Avec cette nouvelle fonction	:�2, ;<	 , on doit répéter le tracé des lignes 
de courant méridiennes et ainsi de suite jusqu’à quand deux pas d’itération donnent résultats 
pareils de l’aubage. 

 

Figure 3- 4 : Ligne de courant méridiennes 

 

Plusieurs méthodes ont été élaborées pour déterminer les formes des aubes. Parmi lesquelles 
on cite : 

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

La première méthode a été abandonnée en raison de sa fiable précision, la deuxième méthode 
sert le plus souvent au tracé du profil d’aubes gauches et la troisième est jugée la plus 
valable ; elle sera prise en compte pour le tracé des aubes de notre pompe.  

Elle appelé aussi méthode de PFLEIDERER, cette méthode consiste à admettre la variation 
du tangente de l’angle J en fonction du rayon dans les limites de 4� et	4�, et dans la 
détermination de l’angle au centre K pour les valeurs de	4. 

Les valeurs de 4 et K sont les coordonnées polaires du point donné de l’aube. Le lieu 
géométrique de ces points forme la ligne moyenne de l’aube. 

En allant de l’entrée, les coordonnées 4 et K changent. Ainsi le passage d’un point de l’aube à 
un point supérieur implique une augmentation de 4 et K (voir figure 4-5) tel que : 

41L� � 41 	 ∆4 (3 - 14) 

Où, ∆4 est le l’accroissement du rayon dû au passage du point 8 au point consécutif	8 	 1. Il 
est fonction du nombre de points servants au tracé de l’aube.  



 

Chapitre 3: Principe de dimensionnement d’une turbomachine 

 

Thèse de master L.BENZADA 49 

 

 

Figure 3- 5 : Méthode de tracer l’aube par l’augmentation de r et θ 

M est le nombre de points (dans notre cas on a pris	M � 20 ) alors l’accroissement ∆4 sera : 

∆4 � 4� � 4�
M  (3 - 15)	

Si l’on considère que la distance que la distance qui sépare deux points consécutifs est très 
petite, alors on peut assimiler les arcs é des segments de droite ; il en résulte que 
l’accroissement ∆K s’exprime comme suit : 

∆K � ∆4
41 tanJ1

 
(3 - 16)	

Où l’angle tanJ est supposé variant graduellement avec le rayon et il est égale à : 

tan J �41 � tanJ1 � �tanJ� � tan J� 
�4� � 4� 41 � �tanJ� 4� � tanJ� 4� 

�4� � 4�  
(3 - 17)	

Ici J�	 est pris égale à l’angle d’aube infini du fait que ce dernier caractérise l’aubage. 

On peut calculer, à partir des coordonnées polaires 41 et K1 du point	8, les coordonnées du 
ponit consécutif 8 	 1 comme suit : 

41L� = 41 + ∆4 (3 - 18)	
K1L� � K1 	 ∆K1 (3 - 19)	



 

Chapitre 3: Principe de dimensionnement d’une turbomachine 

 

Thèse de master L.BENZADA 50 

 

Ces coordonnés ainsi calculées permettront le tracé d’une seule ligne de l’aube. Et afin 
d’estimer la forme de cette dernière, il faudra mettre en évidence l’influence de l’épaisseur B 
d’aubes, qui par son section, les coordonnées polaires se subdivisent en deux : coordonnées 
inferieurs 41  et 		K1, coordonnées superieurs 4′1 et K′1 (voir figure 4-6) 

 

Figure 3- 6 : Influence de l’épaisseur S sur la forme de l’aube 

Les relations géométriques permettent d’écrire : 

R � S. sin J1 (3 - 20)	
R � 41. ∆K1 (3 - 21)	

D’où : 

∆K1 � S. sin J1
41  

(3 - 22)	

D’autre part : 

∆41 � B. cos J1 (3 - 23)	
De (4-22) et (4-23), on peut calculer les coordonnées 4′1 et K′1 telles que : 

K′1 � K1 � ∆K1 (3 - 24)	
4′1 � 41 � ∆41 (3 - 25)	

Par ailleurs, on peut déterminer ; au lieu des coordonnées polaires	41, K1,	4′1 et K′1	; les 

coordonnées cartésiennes	X1 , Y1,	X′1 et Y′1	 
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ZX1 � 41A"B[1 � 4� cos [�Y1 � 41 sin [1  (3 - 26) 

\X
F1 � 4F1A"B[F1 � 4� cos [�YF1 � 4F1 sin [F1  

(3 - 27) 

Avec : 

[1 � 9 � K1 (3 - 28) 
[′1 � 9 � KF1 (3 - 29) 

 

Figure 3- 7:Tracé d’aube en fonction des coordonnées cartésiennes 

Ainsi par le biais des systèmes (4-26) et (4-27), on peut calculer les coordonnées cartésiennes 
de l’aubage et par ailleurs permettre le tracé des aubes. 

II.   Tracé de la volute  

A la sortie de la roue, le fluide doit être collecté et dirigé vers la conduite de refoulement de 
façon à réduire sa vitesse importante de celui-ci. 

Le tracé des sections est en général limité au point de rendement maximum (débit nominal), et 
de façon classique on détermine les valeurs des aires des sections par des méthodes 
unidimensionnelles qui ne considèrent qu'un écoulement moyen dans la volute, à savoir : 

Soit la méthode fondée sur le principe de la conservation du moment cinétique massique 
(4,]^ = constate) avec prise en compte des effets du frottement. 

Soit la méthode fondée sur la conservation de la vitesse moyenne de l'écoulement dans la 
volute, vitesse moyenne (débitante) constante d'une section à ‘autre de la volute. la grandeur 
de cette vitesse est proposée par STEPANOFF 
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;_ � `�2#a (3 - 30) 
Où ;_ est la vitesse de construction de la volute 

      K coefficient expérisenta1 de tracé variant avec la vitesse spécifique de la pompe (figure 
2-15), ou à partir de la formule suivante : 

` � 1.0285 
�b@.�c�� (3 - 31) 
Ces méthodes sont évidemment très approximatives et nécessitent une corrélation très étroite 
avec l'expérience de façon à déterminer des volutes bien adaptées à la roue choisie. Ces 
méthodes élémentaires ont parfois été reprises et améliorées pour tenir compte de l'aspect 
tridimensionnel de l'écoulement dans la volute et de l'incidence sur les pertes parmi ces 
méthodes semi-empiriques, citons : 

a/ les travaux de A. ERGIN dont le but est de fournir une expression permettant la 
détermination des sections de volute de façon à obtenir une répartition des pressions statiques 
à la sortie de la roue aussi uniforme que possible. A cet effet, l'auteur considère que le débit 
sortant de la roue est un jet qui vient se mélanger à l'écoulement déjà existant dans la volute. 
Les quelques résultats expérimentaux proposes semblent amener une amélioration au point de 
vue rendement et une répartition plus uniforme des pressions à la sortie de la roue. 

b/ les travaux de A. SALASPINI qui développent une méthode bidimensionnelle dans le plan 
de symétrie de la volute. Cette analyse semble devoir être le point de départ d'une analyse 
tridimensionnelle de l'écoulement dans la volute, en remarquant toutefois qu'il ne semble 
guère possible de résoudre ce problème sans penser aux dissymétries provoquées dans la roue 
par la présence de la volute. 

De plus, les résultats expérimentaux ont permis de montrer : 

� l'avantage d'une volute symétrique par rapport à des solutions avec dissymétrie vis-à-
vis du plan médian de la roue (figure 4-3). 

 

Figure 3- 8 : Section de volute (1) symétrique (2) désaxée 
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� le peu de différence entre une volute à sortie radiale et une volute à sortie tangentielle 
(figure 4-4). 

 

Figure 3- 9: Volutes à sortie radiale (2) ou tangentielle (1) 

� le léger avantage des solutions du type double-volute (figure 4-5), cette solution 
permettant d'autre part de supprimer la poussée radiale. 

 

Figure 3- 10 : Double volute 

Par suite des effets du frottement, l’écoulement réel à l’intérieur d’une volute diffère de 
l’écoulement théorique qui vient d’être décrit. Tout d’abord, les couches limites qui se 
développent le long des parois ont pour effet de réduire la vitesse moyenne dans les 
différentes sections et surtout dans les sections finales. On doit tenir en compte dans le calcul 
des sections, en majorant d’une certaine quantité les valeurs théoriques trouvées pour elles. 
Pour cette majoration, on définie le débit de construction de la volute comme (THUMA) 

�_ � �1.0 ÷ 1.3 � (3 - 32) 
Où � est le débit nominal de la pompe. 

Si on imagine qu’à la sortie d’une roue, le fluide qui a la vitesse ;�dddde et l’angle [� continue son 
évolution entre deux plans parallèles, on peut, à partir d’un point 0 quelconque comme montre 
la figure ci-dessous, tracé une ligne de courant, c.-à-d. une spirale logarithmique qui part de ce 
point.  
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Figure 3- 11 : La forme spirale de la volute 

Après un tour complet, la totalité du fluide se trouve sur le rayon 0R8 entre ces deux points et 
ne suffit plus que de transformer progressivement la section de la volute en une section 
circulaire. Dans une section rayonnante	$S quelconque située dans un plan qui fait l’angle φ 
avec l’origine 0, le dédit qui passe est égal à : 

�f � �_
29 g 

(3 - 33)	

Ce débit doit passer à travers la section	Sf avec la vitesse ;_ 

�f � Sf . ;_ = Sf`�2#a (3 - 34)	
D’où la section cherchée peut être tirée 

Sf � g
29

�_
`�2#a 

(3 - 35)	

Pour éviter les chocs et les pertes par décollement à la languette (le bec de la volute), l’angle 
de volute (angle de divergence) [( est choisi pour correspondre à la direction du vecteur 
vitesse absolue à la sortie de la roue [� , comme le donne la figure (2-15), ou à partir de la 
figure (4-12) qui exprime [( en fonction de la vitesse de construction de la volute. 
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Figure 3- 12 : Angle de divergence de la volute 

Le jeu entre le bec et la roue est en général caractérisé par le rapport sans dimension donnée 
sur la figure (2-15). 

0( � 0�
0�

. 100 = hi
�j 
(3 - 36) 

Ce rapport est en général déterminé en fonction de la vitesse spécifique de la pompe 
� de 

façon à réaliser un compromis permettant d'avoir le rendement maximum (résultats de  
STEPANOFF). 

La volute, élément de la pompe qui est difficile de modifier, doit pouvoir s'adapter à des roues 
de divers diamètres et de diverses largeurs, d'où la nécessité d'un jeu (b3). De plus, ce jeu 
permet de réduire l'influence d'éventuels défauts de fonderie ou d'élaboration de la volute. 
Enfin, il semble que l'existence de ce jeu soit favorable au point de vue rendement de la 
pompe, sachant qu'il y a des valeurs optimales à respecter ; en effet, un jeu trop important 
tend à favoriser l'augmentation des fuites internes à ce niveau ; cet effet est d'ailleurs plus 
important pour les pompes haute-pression que pour les pompes basse-pression et pourra 
nécessiter l'adjonction d'un labyrinthe d'étanchéité augmentant le prix de revient de la pompe. 

 

Figure 3- 13 : Largeur de la volute en sortie de roue 
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En pratique, le rapport b3/b2 varie de 1.4 à 1.8 lorsque la vitesse spécifique est petite. 
(STEPANOFF, 1961) 

Pour les petites pompes de faible vitesse spécifique, y compris les pompes multicellulaires, 2( 
est égale à 2.02� . Pour les pompes de vitesse spécifique moyenne, 2( est égale à 1.752� . 
Pour les pompes de forte vitesse spécifique (
�~60) 2( peut être réduit à 1.62� . 

De plus, la largeur de volute 2( (figure 4-5) est déterminée par les considérations suivantes : 

� Etant donné l’allure de l’écoulement dans la volute, on provoquera moins de pertes à 
la sortie de a roue si l’écoulement à grande vitesse est débité dans une masse liquide 
en mouvement de rotation plutôt que contre des parois immobiles. 

� La volute doit être capable de s’adapter à des diamètres de roues différents et à des 
largeurs de roues différentes. 

� Dans les pompes multicellulaires, un jeu assez grand est nécessaire entre les flasques 
de la roue et les parois du corps de pompe pour tenir compte d’inexactitudes possible 
de fonderie et du retrait. (THUMA) 

La hauteur de la sortie radiale de la volute R( peut être déduire de la formule suivante : 

R( = 0%&l − afm2 tan [(2  
(3 - 37) 

Avec  

0%&l : Diamètre de refoulement (m) 

afm : Hauteur de la section spirale de la volute à la sortie (m) 

Conclusion 

Les méthodes de dimensionnement rappelés ci-dessus montrent clairement qu'il est nécessaire 
de  considérer l'ensemble roue-volute pour déterminer ou prévoir les caractéristiques d'une 
pompe; considérer les deux organes séparément conduit à une mauvaise estimation des 
possibilités de la pompe étudiée. 
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Introduction  

En basant sur la théorie exploré dans les chapitres précédents, et à l’aide du lagunage de 

programmation très performant MATLAB, on va essayer d’élaborer un outil de calcul fiable et 

précis qui aide à estimer les dimensions d’une turbomachine génératrice d’énergie. 

I.  L’outil de calcul sous MATLAB 

 

MATLAB est un système interactif et convivial de calcul numérique et de visualisation 
graphique destiné aux ingénieurs et scientifiques. Il possède un langage de programmation 
puissant et simple à utiliser avec lequel l'utilisateur peut effectuer des simples ou complexes. 

Le logiciel MATLAB (Matrix Laboratory) est basé sur le calcul matriciel numérique. Tous les 
objets utilisés dans MATLAB sont donc définis à travers des matrices ou vecteurs dont les 
valeurs sont, par définition, des grandeurs complexes. Il existe un très grand nombre 
d'opérateurs et fonctions distribués dans le logiciel de base et dans des boîtes à outils 
spécialisées. A ceci peut s'ajouter un outil de programmation graphique, Simulink, essentiel 
pour la simulation de systèmes dynamiques non linéaires. L'environnement MATLAB se 
présente sous la forme d'un espace de travail dans lequel un interpréteur de commandes exécute 
les opérations demandées. 

 

Figure 4- 1: L'interface graphique de l'environnement MATALB 
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Intérêts : 

• Programmation infiniment plus rapide pour le calcul et pour l’affichage 
• Une librairie très riche 
• Possibilité d’inclure un programme en C/C++ 

• Langage interprété : Pas de compilation donc pas d’attente pour compiler 
• Possibilité d’exécuter du code en dehors du programme 

• Code facile à comprendre et très lisible 
• Une aide très bien faite 

 

Avant toute chose, il est important de définir ce qu'est MATLAB. Pour certains, c'est un 
logiciel, un outil de calcul, pour d'autres un langage. 

En fait, c'est un peu tout cela. 

• lorsque l'on parle du logiciel MATLAB, on fait référence à l'outil que l'on utilise, 
l'interface utilisateur ; 

• lorsque l'on parle du langage MATLAB, on désigne la syntaxe spécifique que l'on met 
en œuvre dans cet outil 

Ce langage comprend de nombreuses fonctions prédéfinies pour le calcul matriciel, mais pas 
seulement. De ce fait, les domaines d'application sont extrêmement variés, et l'on peut citer par 
exemple : 

• le calcul numérique dans le corps des réels ou des complexes ; 
• le calcul de probabilités ou les statistiques ; 
• le calcul intégral ou la dérivation ; 

• le traitement du signal ; 
• l'optimisation ; 

• le traitement d'image ; 
• l'automatisme. 

La syntaxe de ce langage est accessible au professionnel ainsi qu’au débutant, parce que tout 
est fait pour s'affranchir des contraintes qu'imposent la plupart des langages de programmation : 

• pas de chaînes de production : édition - définition des liens de bibliothèques - 
compilation - exécution ; 

• pas de nécessité de déclarer et typer les fonctions ; 

II.  L’organigramme de dimensionnement d’une turbomachine 

Pour traduire les relations et les formules de la méthode théorique étudiée pour dimensionner 
les trois pièces majeures de la turbomachine (arbre, roue et volute), on passe en premier lieu 
par un organigramme qui expose les démarches d’élaboration de l’outil de calcul sous 
MATLAB. 
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Ce programme va avoir comme données d’entrée plusieurs paramètres, certains de ces 
paramètres sont initialement, dans l’étude théorique, choisis et fixés comme : coefficient de 
concentration de torsion due au choix de clavette, coefficient du débit de construction…   

Les autres paramètres sont introduit et choisis par l’exécuteur du programme comme : le débit, 
la hauteur, la vitesse de rotation… 

Début

Calcul nq
nq=n*(Q^0.5)*(H^(-3/4))

Pompe axiale Pompe mixte Pompe radiale

1

Dimensionnement de la roue

Déclarer le débit volumétrique de la turbomachine Q 
Déclarer la vitesse de rotation de la turbomachine n 
Déclarer la charge nominale de la turbomachine H 
Déclarer la masse volumique du fluide ρ     

nq>10

Fin 

non

10<nq<37100<nq<500

80<nq<165

oui
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1

Calcul des rendements η 

Calcul du rendement statique ηst

ηst=50.5+3.18*n*Q/60+0.06*nq+(110+16.4*nq-
71.9*n*Q/60)^(1/2);

Calcul du rendement hydraulique ηh

ηh=abs(sqrt(η))-0.01

Calcul du rendement global  η
η=(ηst/100)-∆η 

Calcul du rendement volumétrique
ηv=(ηh)^(1/3)

2
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Calcul PM

PM=1.1*Mv*g*H*Q/ η

3

Déclarer l’angle de torsion caractéristique θ  
Déclarer le module d'élasticité transversal G
Déclarer le coefficient de flexion Kf

2

Estimer le diamètre de l’arbre 
d=Kf *(960*PM/(3.4*pi^2*n*G* θ ))^(1/4)

Estimer le diamètre du moyeu
de=1.4 * d

Estimation du débit interne Qi
Qi=Q/ηv
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3

Estimation des vitesses C 

Estimation de la vitesse à l’entrée C1
C1=K1*(2*g*H)^(½)

 

Le coefficient K1

K1=(-4E-11)*nq^4 + (4E-
08)*nq^3 + (-1E-05)*nq^2 + 
0.0031*nq + 0.0855

Estimation de la vitesse axiale de 
l’ouïe Ce

Ce=e*(2*g*H)^(½)

Le coefficient e
e=0.0188*(nq)^(2/3)

4

Estimation du diamètre de l’ouïe De

De=(Qi*4/(π*Ce)+dê 2)^(½)

Vérification du diamètre 
de l'ouïe

Ce1=Q/π*D ê 2/4

Ce1<Ce
"De" n’est pas 

acceptable

"De" acceptable

Oui

Non

Fin 

 



 

Chapitre 4: Elaboration d’un outil de calcul sous MATLAB d’une turbomachine  

 

Thèse de master L.BENZADA 63 

 

4

Estimer le diamètre d'entrée 
de l'aube "D1"
D1=De

5

Estimation de la vitesse périphérique 
à l'entrée U1
U1=D1*π*n/60

Estimation de l'angle à l’entrée de 
l’aube B1

B1=atan(C1/U1)

15<B1<30

Fin 

non

L’angle est 
acceptable

oui
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5

Estimation du diamètre à 
la sortie D2

Le coefficient de 
pression Ψ 
Ψ=(300/(270+nq))^(9/4)

D2=60*U2/(π*n)
la vitesse périphérique à 
la sortie U2

U2=(2*g*H/Ψ)^(½)

Estimation de la vitesse à 
la sortie Cm2

Le coefficient de K2
K2=0.02*nq^(5/9)

Cm2=K2*(2*g*H)^(½)

6

Déclarer l’épaisseur de l’aube s

Estimation de l’angle à la 
sortie de l'aube B2

B2=atan(Cm2/(U2-Cu2))

Cu2=g*H/(ηh*U2)
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6

Estimation du nombre d’aubes N
N=6.5*((D1+D2)/(D2-
D1))*sin((B1+B2)/2*pi/180

7

Déclarer un nombre de points 
pour le traçage des aubes m

∆r=(r2-r1)/m

Calculer r: les valeurs du rayon de la roue 
Calculer θ : les angles de traçage des aubes
Calculer t: les espacements entre les axes des aubes
Calculer b: les valeurs de la largeurs de la roue 

i=1:m

r(i)=r1+∆r
Cm(i)=(Cm2-C1)/(r2-r1)*r(i)+(C1*r2-Cm2*r1)/(r2-r1)

B(i)=atan((tan(B2)-tan(B1))/(r2-r1)*r(i)+(tan(B1)*r2-(tan(B2)*r1))/(r2-r1))
θ(i)=180/Pi*(r(i)*tan B(i)

t(i)=2*r(i)*pi/N
σ (i)= s / sin B(i)
φ (i)= (t(i)-σ(i)) /t(i)

L’angle φ  n’est pas 
acceptable

φ > 90%

L’angle φ  est  
pacceptable

b(i)=Qi/(PSI(i)*2*pi*r(i)*Cm(i))
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Dimensionnement de la volute

Estimer le débit de construction Qc

Qc=1.3*Q

Estimer la largeur de la volute B3

B3=2*b(m)

Estimation du jeu entre la roue et la 
languette D3
D3=(1+(0.3743*nq+1.5731)/100)*D2

Estimation de l'angle de divergence a3

a3=0.17895*nq+4.337

7

Estimer la vitesse de construction Cc

C=1.0285*nq^(-0.2911)
Cc=C*(2*g*H)^(½)

8

Rs=3.91*10^(2)*(Qc/Cc)^(0.448)
Hs=Rs+(Rs^2-(b3^2)/4)^(1/2)

Estimation de la hauteur du diffuseur
L3=(40-Hs)/(2*tan(a3/2*π/180))*0.001
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8

Fin

Rs=10^(-4)*SŜ (-1.03485)

Hs=Rs-(Rŝ 2-(b3^2)/4)^(½)

 OUI 

Calculer r: les valeurs du rayon de la roue 
Calculer φ : les angles de traçage des aubes

 NON 

Rs=3.91*10^(2)*SŜ (0.448)

Hs=Rs+(Rŝ 2-(b3^2)/4)^(½)

Ss<=pi*(b3^2)/8)

Déclarer un nombre de points 
pour le traçage de la volute m2

φ =0:π /2m2:2π 

Qφ =Qc*φ /(2*pi)
Sφ =Qφ /Cc
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III.  L’exécution du programme 

Après avoir élaboré notre outil de calcul, on va passer à l’étape d’exécution.  

Le tableau (4-1) montre les différents paramètres d’entrée qui seront introduits à chaque 
fois qu’on lance le programme, par la suite on effectuera trois exécutions et à chaque fois 
on changera un de ces paramètres dans le but de constater et de préciser l’influence de ces 
paramètres sur l’estimation des dimensions principales de notre turbomachine. 

 

Pour cette première exécution, on utilise les valeurs des paramètres suivants : 

Tableau 4- 1 : les paramètres d’entrée du programme 

Paramètres valeurs unités 

Débit Q 15 ��. ��� 
Hauteur manométrique H 23.5 �.�. � 
Vitesse de rotation n 2900 �	
�� 
Masse volumique du fluide ρ 1000 ��.��� 
L’angle de torsion caractéristique θ  0.25 ���� 
le module d’élasticité transversal G 731.109 
.��� 
Le coefficient tenant compte de la flexion Kf 1.15 - 
L’épaisseur de l’aube s 0.002 � 
le nombre de points pour le traçage des aubes n 10 - 
donnez le nombre de points pour le traçage de la volute m 10 - 

Le programme nous donne les résultats suivants : 

>> outil de calcul d’une turbomachine 
***A/Dimensionnement de la roue*** 
Donnez le débit volumétrique Q en (m3/h): 15 
Donnez la vitesse de rotation n en(tr/min): 2900 
Donnez la charge H en(m): 23.5 
Donnez la masse volumique Mv du fluide en (kg/m3) : 1000 
1/Estimation de la vitesse spécifique "nq"  
la valeur de "nq" est:17.54 
c’est une pompe a Entrée radiale et sortie radiale  
*Estimation du rendement* 
la valeur du rendement statique" ηst" est:71.99 
la valeur du rendement globale " η " est:0.65 
la valeur du rendement hydraulique " ηh" est:0.796 
la valeur du rendement volumétrique " ηv" est:0.93 
la puissance du moteur Pm en (watt): 1625.567 
Donnez l’angle de torsion caractéristique en (deg/m): 0.25 
Donnez le module d’élasticité transversal G en (daN/m2): 731*10^9 
3/Estimation du diamètre de l’arbre soumis a la torsion + la flexion "d" 
Donnez le coefficient tenant compte de la flexion Kf : 1.45 
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la valeur de "d" est: 0.012 
4/Estimation du diamètre du moyeu "de" 
la valeur de "de" est: 0.016 
*Estimation du débit interne "Qi"* 
la valeur de "Qi": 0.004 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "C1"* 
la valeur de "C1" est: 2.994 
*Estimation de la vitesse axiale de l’ouïe "Ce"* 
la valeur de "Ce" est: 2.726 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "De"* 
la valeur de "De" est: 0.04843 
*Vérification du diamètre de l’ouïe* 
le diamètre de l’ouïe est acceptable 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "D1"* 
la valeur de "D1" est: 0.04843 
*Estimation de la vitesse périphérique à l’entrée "U1"* 
la valeur de "U1" est: 7.364 
*Estimation de l’angle à l’entrée de l’aube "B1"* 
la valeur de "B1" est: 23 
l’angle est acceptable 
*Estimation du diamètre à la sortie "D2"* 
la valeur du coefficient de pression �= 1.0962 
la valeur de la vitesse périphérique à la sortie "U2" en (m/s) est: 20.5087 
la valeur de "D2" est: 0.13482 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "Cm2"* 
la valeur de "Cm2" est: 2.1097 
Donnez la valeur de l’épaisseur de l’aube "s" en (m): 0.002 
*Estimation de l’angle de sortie de l’aube "B2"* 
la valeur de "B2" est en (deg): 19 
*Estimation du nombre d’aubes "N"* 
la valeur de "N" est: 6 
Donnez le nombre de points "m" pour le traçage des aubes: 10 
r: les valeurs du rayon de la roue en (m) 
θ: les angles de traçage des aubes (deg) 
t: les espacements entre les axes des aubes en (m) 
b: les valeurs de la largeurs de la roue en (m) 
table1 = 

r (mm) 24.22 29.01 33.81 38.61 43.41 48.21 53.01 57.81 62.61 67.41 

θ (°) 0 24.78 46.18 65.13 82.23 97.88 112.3 125.9 138.7 150.8 

t (mm) 25.36 30.38 35.41 40.44 45.46 50.49 55.51 60.54 65.57 70.59 

b (mm) 11.16 9.47 8.31 7.48 6.86 6.39 6.02 5.74 5.52 5.36 
***B/dimensionnement de la volute*** 
1/Estimation du débit de construction "Qc" 
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la valeur de "Qc" est en (m3/s): 0. 0054167 
2/Estimation de la vitesse de construction "Cc" 
la valeur de "Cc" est: 9.59 
3/Estimation de la largeur de la volute "b3"  
la valeur de "b3" en (m) est : 0.01072 
4/Estimation du jeu entre la roue et la languette "D3"  
la valeur de "D3"  en (m) est: 0.14655 
5/Estimation de l’angle de divergence "a3"  
la valeur de "a3" en (deg) est: 7.45 
6/Estimation de la hauteur du diffuseur "L3"  
la valeur de "L3" en (m) est : 0.100 
donnez le nombre de points "m2" pour le traçage de la volute: 36 
ϕ : les valeurs de l’angle en (deg) 
Rϕ :les valeurs du diamètre des cercles de la volute en (mm) 
Hϕ :les valeurs de la hauteur des cercles de la volute en (mm) 
table2 = 
ϕ (°) 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 

R (mm) 0,00 9,34 4,56 4,50 5,12 5,66 6,14 6,58 6,99 7,37 
H (mm) 0,00 1,16 3,83 4,68 7,57 9,10 10,33 11,39 12,33 13,20 

 
 100 110 120 130 140 150 160 170 180 
 7,72 8,06 8,38 8,69 8,98 9,26 9,53 9,80 10,05 
 14,00 14,75 15,45 16,12 16,75 17,36 17,94 18,50 19,04 

 
 190 200 210 220 230 240 250 260 270 
 10,30 10,54 10,77 10,99 11,22 11,43 11,64 11,85 12,05 
 19,56 20,06 20,55 21,03 21,49 21,94 22,38 22,81 23,23 

 
 280 290 300 310 320 330 340 350 360 
 12,25 12,44 12,63 12,82 13,00 13,18 13,36 13,54 13,71 
 23,64 24,04 24,44 24,83 25,21 25,58 25,94 26,30 26,66 

 
FIN DU PROGRAMME 
 

 

Dans cette exécution, on garde les mêmes valeurs des paramètres que l’exécution précédente, 
on modifie juste la valeur du module d’élasticité transversal, pour un arbre en fonte avec 
G=414*10^9daN/m2 

Le programme nous donne les résultats suivants : 

>> outil de calcul d’une turbomachine 
***A/Dimensionnement de la roue*** 
Donnez le débit volumétrique Q en (m3/h): 15 
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Donnez la vitesse de rotation n en(tr/min): 2900 
Donnez la charge H en(m): 23.5 
Donnez la masse volumique Mv du fluide en (kg/m3) : 1000 
1/Estimation de la vitesse spécifique "nq"  
la valeur de "nq" est:17.54 
c’est une pompe a Entrée radiale et sortie radiale  
*Estimation du rendement* 
la valeur du rendement statique" ηst" est:71.99 
la valeur du rendement globale " η " est:0.65 
la valeur du rendement hydraulique " ηh" est:0.796 
la valeur du rendement volumétrique " ηv" est:0.93 
la puissance du moteur Pm en (watt): 1625.567 
Donnez l’angle de torsion caractéristique en (deg/m): 0.25 
Donnez le module d’élasticité transversal G en (daN/m2): 414*10^9 
3/Estimation du diamètre de l’arbre soumis a la torsion + la flexion "d" 
Donnez le coefficient tenant compte de la flexion Kf : 1.45 
la valeur de "d" est: 0.014 
4/Estimation du diamètre du moyeu "de" 
la valeur de "de" est: 0.0197 
*Estimation du débit interne "Qi"* 
la valeur de "Qi": 0.004 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "C1"* 
la valeur de "C1" est: 2.9694 
*Estimation de la vitesse axiale de l’ouïe "Ce"* 
la valeur de "Ce" est: 2.7726 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "De"* 
la valeur de "De" est: 0.04973 
*Vérification du diamètre de l’ouïe* 
le diamètre de l’ouïe est acceptable 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "D1"* 
la valeur de "D1" est: 0.04973 
*Estimation de la vitesse périphérique à l’entrée "U1"* 
la valeur de "U1" est: 7.1664 
*Estimation de l’angle à l’entrée de l’aube "B1"* 
la valeur de "B1" est: 23 
l’angle est acceptable 
*Estimation du diamètre à la sortie "D2"* 
la valeur du coefficient de pression �= 1.0962 
la valeur de la vitesse périphérique à la sortie "U2" en (m/s) est: 20.5087 
la valeur de "D2" est: 0.13482 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "Cm2"* 
la valeur de "Cm2" est: 2.1394 
Donnez la valeur de l’épaisseur de l’aube "s" en (m): 0.002 
*Estimation de l’angle de sortie de l’aube "B2"* 
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la valeur de "B2" est en (deg): 19 
*Estimation du nombre d’aubes "N"* 
la valeur de "N" est: 6 
Donnez le nombre de points "m" pour le traçage des aubes: 10 
r: les valeurs du rayon de la roue en (m) 
θ: les angles de traçage des aubes (deg) 
t: les espacements entre les axes des aubes en (m) 
b: les valeurs de la largeurs de la roue en (m) 
table1 = 

r (mm) 24,87 29,59 34,32 39,05 43,77 48,50 53,23 57,96 62,68 67,41 

θ (°) 0 23,91 44,67 63,14 79,84 95,17 109,40 122,72 135,30 147,25 

t (mm) 26,04 30,99 35,94 40,89 45,84 50,79 55,74 60,69 65,64 70,59 

b (mm) 10,884 9,296 8,193 7,390 6,786 6,322 5,959 5,675 5,453 5,281 
***B/dimensionnement de la volute*** 
1/Estimation du débit de construction "Qc" 
la valeur de "Qc" est en (m3/s): 0. 0054167 
2/Estimation de la vitesse de construction "Cc" 
la valeur de "Cc" est: 9.59 
3/Estimation de la largeur de la volute "b3"  
la valeur de "b3" en (m) est : 0.01072 
4/Estimation du jeu entre la roue et la languette "D3"  
la valeur de "D3"  en (m) est: 0.14655 
5/Estimation de l’angle de divergence "a3"  
la valeur de "a3" en (deg) est: 7.45 
6/Estimation de la hauteur du diffuseur "L3"  
la valeur de "L3" en (m) est : 0.100 
donnez le nombre de points "m2" pour le traçage de la volute: 36 
ϕ : les valeurs de l’angle en (deg) 
Rϕ :les valeurs du diamètre des cercles de la volute en (mm) 
Hϕ :les valeurs de la hauteur des cercles de la volute en (mm) 
Table2 = 
ϕ (°) 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 

R (mm) 0,00 9,34 4,56 4,50 5,12 5,66 6,14 6,58 6,99 7,37 
H (mm) 0,00 1,10 3,37 5,46 7,75 9,22 10,43 11,48 12,42 13,28 

 
 100 110 120 130 140 150 160 170 180 
 7,72 8,06 8,38 8,69 8,98 9,26 9,53 9,80 10,05 
 14,07 14,81 15,51 16,18 16,81 17,41 17,99 18,55 19,08 

 
 190 200 210 220 230 240 250 260 270 
 10,30 10,54 10,77 10,99 11,22 11,43 11,64 11,85 12,05 
 19,60 20,11 20,60 21,07 21,53 21,98 22,42 22,85 23,27 
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 280 290 300 310 320 330 340 350 360 
 12,25 12,44 12,63 12,82 13,00 13,18 13,36 13,54 13,71 
 23,68 24,08 24,48 24,86 25,24 25,61 25,98 26,34 26,69 

 
FIN DU PROGRAMME 
 

Remarque :  

Les résultats obtenus ne coïncident pas avec les dimensions de la pompe 40-NVA-150-5. 

 

Dans le troisième cas, on garde les mêmes valeurs des paramètres que l’exécution précédente, 
on modifie juste la valeur du rendement, on prend la valeur de ∆η tel que η soit 50%  

Le programme nous donne les résultats suivants : 

>> outil de calcul d’une turbomachine 
***A/Dimensionnement de la roue*** 
Donnez le débit volumétrique Q en (m3/h): 15 
Donnez la vitesse de rotation n en(tr/min): 2900 
Donnez la charge H en(m): 23.5 
Donnez la masse volumique Mv du fluide en (kg/m3) : 1000 
1/Estimation de la vitesse spécifique "nq"  
la valeur de "nq" est:17.54 
c’est une pompe a Entrée radiale et sortie radiale  
*Estimation du rendement* 
la valeur du rendement statique" ηst" est:71.99 
la valeur du rendement globale " η " est:0.50 
la valeur du rendement hydraulique " ηh" est:0.697 
la valeur du rendement volumétrique " ηv" est:0.89 
la puissance du moteur Pm en (watt): 1625.567 
Donnez l’angle de torsion caractéristique en (deg/m): 0.25 
Donnez le module d’élasticité transversal G en (daN/m2): 414*10^9 
3/Estimation du diamètre de l’arbre soumis a la torsion + la flexion "d" 
Donnez le coefficient tenant compte de la flexion Kf : 1.45 
la valeur de "d" est: 0.016 
4/Estimation du diamètre du moyeu "de" 
la valeur de "de" est: 0.0225 
*Estimation du débit interne "Qi"* 
la valeur de "Qi": 0.004 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "C1"* 
la valeur de "C1" est: 2.9694 
*Estimation de la vitesse axiale de l’ouïe "Ce"* 
la valeur de "Ce" est: 2.7726 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "De"* 
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la valeur de "De" est: 0.053 
*Vérification du diamètre de l’ouïe* 
le diamètre de l’ouïe est acceptable 
*Estimation de diamètre de l’ouïe "D1"* 
la valeur de "D1" est: 0.053 
*Estimation de la vitesse périphérique à l’entrée "U1"* 
la valeur de "U1" est: 7.946 
*Estimation de l’angle à l’entrée de l’aube "B1"* 
la valeur de "B1" est: 20 
l’angle est acceptable 
*Estimation du diamètre à la sortie "D2"* 
la valeur du coefficient de pression �= 1.0962 
la valeur de la vitesse périphérique à la sortie "U2" en (m/s) est: 20.5087 
la valeur de "D2" est: 0.13506 
*Estimation de la vitesse à l’entrée "Cm2"* 
la valeur de "Cm2" est: 2.1394 
Donnez la valeur de l’épaisseur de l’aube "s" en (m): 0.002 
*Estimation de l’angle de sortie de l’aube "B2"* 
la valeur de "B2" est en (deg): 26 
*Estimation du nombre d’aubes "N"* 
la valeur de "N" est: 6 
Donnez le nombre de points "m" pour le traçage des aubes: 10 
r: les valeurs du rayon de la roue en (m) 
θ: les angles de traçage des aubes (deg) 
t: les espacements entre les axes des aubes en (m) 
b: les valeurs de la largeurs de la roue en (m) 
table1 = 

r (mm) 26,50 31,05 35,59 40,14 44,68 49,23 53,77 58,32 62,86 67,41 

θ (°) 0 24,61 45,06 62,41 77,37 90,44 101,98 112,25 121,48 129,81 

t (mm) 27,75 32,51 37,27 42,03 46,79 51,55 56,31 61,07 65,83 70,59 

b (mm) 10,404 8,977 7,969 7,225 6,659 6,220 5,876 5,603 5,388 5,220 
***B/dimensionnement de la volute*** 
1/Estimation du débit de construction "Qc" 
la valeur de "Qc" est en (m3/s): 0. 0054167 
2/Estimation de la vitesse de construction "Cc" 
la valeur de "Cc" est: 9.59 
3/Estimation de la largeur de la volute "b3"  
la valeur de "b3" en (m) est : 0.01072 
4/Estimation du jeu entre la roue et la languette "D3"  
la valeur de "D3"  en (m) est: 0.14655 
5/Estimation de l’angle de divergence "a3"  
la valeur de "a3" en (deg) est: 7.45 
6/Estimation de la hauteur du diffuseur "L3"  
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la valeur de "L3" en (m) est : 0.100 
donnez le nombre de points "m2" pour le traçage de la volute: 36 
ϕ : les valeurs de l’angle en (deg) 
Rϕ :les valeurs du diamètre des cercles de la volute en (mm) 
Hϕ :les valeurs de la hauteur des cercles de la volute en (mm) 
Table2 = 
ϕ (°) 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 

R (mm) 0,00 9,34 4,56 4,50 5,12 5,66 6,14 6,58 6,99 7,37 
H (mm) 0,00 1,05 3,05 5,84 7,91 9,34 10,53 11,57 12,50 13,35 

 
 100 110 120 130 140 150 160 170 180 
 7,72 8,06 8,38 8,69 8,98 9,26 9,53 9,80 10,05 
 14,14 14,88 15,57 16,23 16,86 17,46 18,04 18,60 19,13 

 
 190 200 210 220 230 240 250 260 270 
 10,30 10,54 10,77 10,99 11,22 11,43 11,64 11,85 12,05 
 19,65 20,15 20,64 21,11 21,57 22,02 22,46 22,89 23,31 

 
 280 290 300 310 320 330 340 350 360 
 12,25 12,44 12,63 12,82 13,00 13,18 13,36 13,54 13,71 
 23,72 24,12 24,51 24,90 25,28 25,65 26,01 26,37 26,73 

 
FIN DU PROGRAMME 
 

Remarque :  

Les résultats obtenus s’approchent des dimensions de la pompe 40-NVA-150-5. 
 

Conclusion 

On déduit selon les trois différentes exécutions qu’il n y a pas une grande différence dans les 
résultats trouvés après la modification d’un paramètre à chaque fois, ceci est expliqué par la fait 
que notre étude est effectué sur une pompe de petite taille (débit et hauteur petits) alors le 
changement d’un seul paramètre n’influe pas trop sur les valeurs de dimensions estimé par 
l’outil de calcul. 
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Introduction 

L’outil de calcul élaboré précédemment nous a beaucoup aidé et facilité la tâche suivante dans 
le processus de fabrication d’une turbomachine qui est la conception. 

En utilisant les résultats d’exécution de notre programme de calcul qui nous offrent tous les 
dimensions nécessaires pour bien concevoir les pièces de la turbomachine, cette phase de 
conception est réalisée sur le fameux logiciel SolidWorks, ce logiciel a fait ses preuves dans le 
domaine industriel. 

I.  La conception sous SolidWorks 

Ce logiciel nous facilite beaucoup les choses lors  du dessin et de la conception des pièces 

grâce aux plusieurs fonctions et outils de dessins offertes par l’interface SolidWorks.   

 

SolidWorks et un logiciel de CAO. C’est un modeleur 3D utilisant la conception paramétrique. 
Il génère 3 types de fichiers relatifs à trois concepts de base : la pièce, l'assemblage et la mise 
en plan. Ces fichiers sont en relation. Toute modification à quelque niveau que ce soit est 
répercutée vers tous les fichiers concernés. 

 

Figure 5- 1: Les trois choix offerts lors de l’ouverture d’un nouveau projet 

Fonctions de base : 

• Plan d’esquisse  exemple : Face (plan par défaut) 
• Profil d’esquisse exemple : Rectangle 2D 
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•  Type de fonction exemple : Fonction de bossage extrudé 

 

Figure 5- 2: Vue d’ensemble de la fenêtre de SolidWorks 

 

Solidworks…des solutions d'ingénierie et de conception dans tous les domaines : 

Ce logiciel sert à des ingénieurs, des concepteurs pour l'élaboration de plans de pièces 
mécaniques, de prévisualisation 3D, ... 

Ce logiciel est donc utilisé par des entreprises ayant comme secteurs d'activité l'industrie, la 
médecine, les transports, la grande consommation, les sciences, etc. 

Il est relativement facile à utiliser et à prendre en main, et également très répandu dans les 
collèges et lycées, et dans les filières technologiques, où les élèves et étudiants l'utilisent pour 
les sciences de l'ingénieur et la technologie. 

Solidworks intègre la conception, la simulation, la communication technique et la gestion des 
données. Les ingénieurs peuvent exécuter de nombreuses tâches de développement en toute 
simplicité, ce qui leur permet de réduire le cycle de conception, d'accroître la productivité et de 
commercialiser plus rapidement des produits innovants.  
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II.  Les étapes de conception sous SolidWorks 

On utilise les résultats de la première exécution de l’outil de calcul des dimensions de la 
turbomachine, pour la conception sous logiciel « SolidWorks »  

On décri les étapes de conception de  

 

 

Figure 5- 3 : Esquisse du tracé de l’arbre et la partie filetage 

Ici on utilise la fonction « révolution » pour avoir la forme cylindrique de l’arbre. 

 

Figure 5- 4 : l’arbre après révolution  
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Figure 5- 5 : Esquisse de la rainure de la clavette 

On applique la fonction « enlèvement de matière extrudé » pour obtenir la rainure de la 

clavette sur notre arbre. 

 

Figure 5- 6 : L’arbre sous SolidWorks 
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Figure 5- 7 : Esquisse pour la conception de la clavette 

On applique la fonction «Bossage extrudé » pour obtenir la clavette en 3D  

 

Figure 5- 8 : La clavette sous SolidWorks 
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On prend directement un écrou normalisé M6 à partir de la bibliothèque de SolidWorks 

 

Figure 5- 9 : Ecrou M6 normalisé 

On dessine une courbe sur l’écrou pour avoir un type d’ecrou borgne, vu que ce type n’existe 

pas sur la bibliothèque de SolidWorks 

 

Figure 5- 10 : L’esquisse de courbe pour l’écrou borgne 
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Figure 5- 11 : L’écrou sous SolidWorks 

 

 

Figure 5- 12 : Esquisse du tracé de la roue 
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Figure 5- 13 : la roue après révolution  

La courbe des aubes est générée à partir d’un fichier Excel qui donne les coordonnées (x, y, 

z). 

 

Figure 5- 14 : Esquisse du tracé de la courbe des aubes point par point 
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Figure 5- 15 : Contrainte de coïncidence avec les extrémités de la roue 

Ici on utilise la fonction « répartition circulaire » pour dessiner les autres aubes par symétrie 

 

Figure 5- 16 : Répétition circulaire de la courbe des aubes en 6 fois 



 

Chapitre 5 : Conception des éléments hydrauliques de la turbomachine 
 

Thèse de master L.BENZADA 85 

 

 

Figure 5- 17 : Esquisse de la rainure de la clavette sur la roue  

 

Figure 5- 18 : Enlèvement de la matière sur la roue pour avoir la rainure de la clavette 
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Figure 5- 19 : La roue sous SolidWorks 

 

On propose pour le corps de la volute de le diviser en deux partie pour pouvoir assembler la 

roue à l‘intérieur de ce corps après la réalisation, donc on considère la partie qui contient la 

variation de la section circulaire de la volute que c’est « la partie spirale » et la deuxième partie 

qui couvre le corps est nommée « le cache »  

a. La partie spirale 

La courbe de la spirale est générée à partir d’un fichier Excel qui donne les coordonnées (x, y, 

z) pour chaque point. 

 

Figure 5- 20 : La courbe spirale de la volute 
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La conception de la section variée selon la spirale de 360° nous oblige de créer au moins huit 

plans et de tracer les formes de ces sections dans chaque plan, parmi ces plans on a deux plans 

pour les extrémités de la spirale et pour que le tracé soit bon on introduit des plans 

intermédiaires. Ces plans doivent être supérieur au égale à six plans c.à.d. au moins à chaque 

50° il faut créer un plan. 

 

Figure 5- 21 : Les plans d’esquisse pour le lissage de la spirale 

Après avoir créé les plans, on applique la liaison entre eux par la fonction « Bossage/base 

lissée » 

 

Figure 5- 22 : Lissage de la forme spirale 
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Figure 5- 23 : Lissage du cône du diffuseur  

 

Figure 5- 24 : Esquisse de la paroi arrière de la voute 
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Figure 5- 25 : Extrusion de la paroi 

 

Figure 5- 26 : Enlèvement de la matière pour le trou correspond à  l’arbre 
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Figure 5- 27 : Esquisse pour facilité la jonction de la volute et la conduite de refoulement 

 

Figure 5- 28 : Trous de fixation de la conduite de refoulement avec la volute 

 

 



 

Chapitre 5 : Conception des éléments hydrauliques de la turbomachine 
 

Thèse de master L.BENZADA 91 

 

 

Figure 5- 29 : Esquisse pour les trous des goujons 

 

Figure 5- 30 : Création de trous taraudés de M6 
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b. Le cache 

 

Figure 5- 31 : Esquisse du cache 

 

Figure 5- 32 : Cache après révolution  
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Figure 5- 33 : Trous de goujon pour la jonction ave la partie spirale 

 

Figure 5- 34 : Trous de fixation la conduite d’amenée avec la volute 
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Pour l‘assemblage des pièces conçues, on ajoute à la conception les accessoires suivants : 

a. La bague d’étanchéité(1)  

Elle assure l’étanchéité entre la partie spirale de la volute et la roue. 

 

Figure 5- 35 : La bague d’étanchéité (1) 

b. La bague d’étanchéité(2) 

Elle assure l’étanchéité entre le cache de la volute et la roue. 

 

Figure 5- 36 : La bague d’étanchéité (2) 
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c. Les goujons 

Les goujons sont des éléments indispensables pour l’assemblage et la fixation des différentes 

pièces  

 

Figure 5- 37 : Goujon sous SolidWorks 

d. Les boulons 

 

Figure 5- 38 : Boulon sous SolidWorks 



 

Chapitre 5 : Conception des éléments hydrauliques de la turbomachine 
 

Thèse de master L.BENZADA 96 

 

III.  L’assemblage de la turbomachine génératrice d’énergie 

On assemble toutes les pièces conçues : 

 

Figure 5- 39 : Assemblage des pièces de la turbomachine 

La coupe suivante montre la divergence de la section de la spirale : 

 

Figure 5- 40 : Coupe sur les pièces assemblées 
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La vue éclatée montre l’ordre des pièces lors du montage de la turbomachine : 

 

Figure 5- 41 : Vue éclatée de la turbomachine 

Conclusion 

Dans la conception des pièces sous SolidWorks, on a trouvé plusieurs difficultés surtout dans 
le dessin de la forme spirale et le tracé des aubes. Mais grâce à notre bonne maitrise du 
logiciel SolidWorks nous avons pu générer les données à partir d’Excel et de l’outil de calcul 
sous Matlab pour pouvoir exactement tracer la  forme des différentes courbes.   

Une autre difficulté c’était dans la conception 3D de la volute. La fonction lissage, au début 
quand on avait juste deux plans pour la forme de la section, ne voulait pas suivre la courbe 
spirale mais on a trouvé la solution en créant d’autres plans intermédiaires pour que la 
fonction marche correctement. 

Malgré tous ces problèmes, on a pu terminer le travail dans les délais et pour une première 
tentation au dimensionnent on peut dire qu’on a réussie.   

 



 

 

CONCLUSION 

GENERALE  
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Le dimensionnement des turbomachines a travers le monde s’effectue par des grands bureaux 
d’étude associés à des sociétés et entreprises géantes qui ont tous les moyens et surtout 
l’expérience requis pour que le travail soit excellent. 

Malgré le manque remarquable des moyens au sein de l’école nationale polytechnique, nous 
nous sommes jamais baissés les bras face aux obstacles confrontés lors de l’élaboration de notre 
travail,  on a fait de notre mieux pour que ce mémoire soit bon, riche et le plus important utile 
pour nous et pour les prochaines promotions.  

Dans ce travail, nous avons relevé un challenge et nous avons essayé de donner une suivre et 
fiable méthodologie de dimensionnement des turbomachines qui nous permet de concevoir et 
de réaliser des pièces de pompes qu’on peut les qualifier de qualité. 

Nous sommes retrouvés face au défi d’apprendre à manipuler des logiciels de calcul, de 
programmation et du dessin dans un peu de temps, malgré sa on a réussi à bien apprendre à 
utiliser ces logiciels et les introduire dans la réalisation de ce projet.  

Notre dimensionnement a été focalisé juste sur un type des machines (les machines radiales) on 
peut élargir cette étude en essayant de dimensionner d’autre types de machines que ce soit 
axiales ou mixtes. 

D'après la confrontation de dimensions obtenues par le programme de calcul et ceux des 
turbomachines réelles, on peut dire que le programme est valable de point de vue qualitatif, 
avec une petite différence quantitative 

Pour minimiser cette insuffisance on peut: 

- Intégrer la géométrie de tous les organes de la pompe. 

- Estimer toutes les pertes existantes dans la pompe. 

On peut attribuer à une turbomachine le titre de « carrefour de technologie » pour la raison que 
le dimensionnement et la fabrication d’une pompe englobe et touche profondément multi 
secteurs de technologie tel que l’hydraulique en premier lieu, la mécanique, l’électricité et aussi 
la métallurgie donc nous avons remarqué et on recommande les intéressés par ce travail 
d’approfondir dans l’étude chacun dans sa spécialité et pourquoi pas extraire d’autres sujets de 
projets de fin d’études pour améliorer ou complémenter ce travail. 

En hydraulique, la simulation de l’écoulement dans la turbomachine peut faire l’objet d’un 
intéressant PFE dans le but de suivre les trajectoires d’écoulement du fluide et corriger les 

erreurs si elles existent pour diminuer toutes sortes de pertes et améliorer le rendement de notre 

machine.  

En mécaniques aussi on peut bien creuser dans l’étude des frottements et puis sur les forces et 
les moments (torsion, flexion, traction…) qui influent sur les éléments de construction de la 
turbomachine (arbre, clavette, roue...) 
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On peut bien parler sur la partie électrique de la pompe c.à.d. les moteurs et voir le 
développement rapide qui touche ce domaine et essayer de travailler sur une des technologies 
récentes. 

Un autre côté de la pompe qu’on peut l’étudie profondément c’est le coté des matériaux adaptés 
pour le dimensionnement et la construction de la turbomachine, on peut également varier les 
métaux utilisés et remarquer l’influence de cette variation.     

Toutes ces remarques prouvent que le milieu des pompes centrifuges est vaste et que les 
recherches expérimentales et théoriques sur les pompes sont au cours de développement et 
d’amélioration alors l’étude des turbomachines peut toujours construire un objet de recherche 
inédit.   

Enfin, nous sommes optimistes que notre travail trouvera une large audience auprès des 
étudiants et il sera une référence qui permet de bien gérer les études et les projets en matière de 
pompe centrifuge monocellulaire génératrice d’énergie.  
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