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Avant-propos

Ce document pédagogique portant sur les turbomachines s'adresse aux étudiants en troisiéme
annee de licence en énergétique, aux étudiants en master 1 en énergétique, ainsi qu'aux
étudiants du domaine des sciences et techniques tels que la mécanique et la physique
énergétique. Le manuscrit contient des lecons assorties d'exercices corrigeés, il est conforme au
programme de turbomachinel approuvé par le ministére. Sa présentation didactique est le
fruit d'une vaste expérience dans le domaine de I'enseignement.

Le contenu a été élaboré a partir d'une analyse approfondie de nombreux livres, et documents,

la plupart étant référencés dans la bibliographie.
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Chapitre 1 : Définitions et théorie générale des turbomachines

1.1. Introduction :

Les turbomachines forment une famille importante d’appareils qui utilisent un fluide pour
effectuer une transformation d’énergie. De maniere générale, on appelle turbomachine, toute
machine dans laquelle un fluide échange de I’énergie (donner ou de retirer) avec une ou
plusieurs roues (rotors) munies d’aubes (ou ailettes) et tournant autour d’un axe de rotation.
Les aubes ménagent entre elles des canaux courbes par lesquels le fluide s’écoule. Le préfixe
Turbo provient du latin turbines qui signifie : qui tourne ou alors en relation.

1.2. Classification des turbomachines :

Il existe de nombreuses manieéres différentes de classer les turbomachines.

1.2.1. Le premier dépend de la direction principale de I’écoulement par rapport a I’axe de
rotation de la machine. Selon ce critére on a :

>

les turbomachines axiales :

Dans lesquelles la direction de I’écoulement est parallele a I’axe
de rotation de la machine.

les turbomachines radiales ou centrifuges :
Dans lesquelles une partie importante de I’écoulement a I’entrée ou
a la sortie est dans la direction normale a I’axe de rotation radiale.

les turbomachines mixtes :

Il s’agit de machines intermédiaires dans lesquelles I’écoulement
s’effectue dans des surfaces de révolutions dont la méridienne est
Inclinée par rapport a I’axe de rotation.
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Figure 1.1 : Turbomachines dépend de la direction de I’écoulement

1.2.2. La seconde concerne le sens du transfert d’énergie. On divise alors les turbomachines
en deux catégories principales :

> Les turbomachines qui fournissent de I’énergie au fluide (enthalpie). Dans ce groupe
on trouve les compresseurs les ventilateurs et les pompes (machines génératrices).

Turbine

Moteur électrique

Pompe .
Puissance pour tourner la Puissance pour tourner le

roue de 1a pompe rotor du compresseur

Figure 1.2 : Turbomachines Motrices

> Les turbomachines desquelles on retire de I’énergie du fluide pour I’utiliser comme un
travail mécanique. Dans ce cas on parle alors de turbines (machines réceptrices).

[

« I Turbine

Turbing a vapeur

e zénérateur

Puizzance pour tourner le
genérateur
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Figure 1.3 : Machines réceptrices
1.2.3 Le troisieme est en fonction de la nature du transfert énergétique, on trouve :

> Les turbomachines a action (impulsion) dans lesquelles le fluide subit
seulement un changement de vitesse (impulsion) lors du passage dans le rotor
sans aucune variation de pression.

> les turbines a réaction dans lesquelles I’échange d’énergétique entre le fluide et
le rotor entraine une chute de pression sans aucune variation de vitesse.

> les turbines de type combiné dans lesquelles le fluide subit un changement de
pression et de vitesse lors de son passage par le rotor.

i réaction

Impulsion (3 zction)
Pazde changement de Changement de pression

Baguet pression statique dans le rotor statique dans le rotor

Turbune
KAPLAN

Lame

Figure 1.4 : Machines Hydrauliques

1.2.4. Le quatrieme est en fonction de types d’installation. On distingue deux types :

» Les turbomachines encastrées telles que les pompes centrifuges, les turbines a gaz....
ou le fluide circule a I’intérieur de conduits.

> les turbomachines en veine libre telles que les éoliens les hélices d’avions ou de
navire.

1.2.5. Le cinquieme est en fonction de Nombre d’éléments disposés en série :

» Turbomachine élémentaire ou monocellulaire, comporte en principe deux séries
d’aubages, les uns fixes, les autres mobiles.
» Machines multicellulaires ou il est nécessaire de disposer plusieurs cellules en série.
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Figure 1.5 : Machine multicellulaire centrifuge de compression a 5 étages.

1.3. Théories générales : les principes de conservations

Dans un systeme isolé, I’énergie, I’impulsion, le moment cinétique, sont conservés au cours
du temps. Les équations de la conservation de la masse, de la conservation de la quantité de
mouvement et de la conservation de I’impulsion angulaire (moment de la quantité de
mouvement), représentent des éléments essentiels pour les applications dans le domaine des
turbomachines.

1.3.1. Conservation de la masse:

"La masse ne peut étre ni créée ni détruite”, ce qui indique que le taux de variation temporelle
de la masse d'un systéme est égal a zéro.

dMgys

=0, My, =[pdv (D)

La conservation de la masse exprime que I’accumulation de matiere dans un volume de
controle est égale a la somme des flux massiques qui traversent les frontiéres du volume.

Pour dériver I'équation de continuité, considérons une particule dans I'espace dont la densité
(masse par unité de volume) est p, la dérivée temporelle totale de la densité de la particule
peut étre exprimée par I'équation suivante :

dp(t,x,y,z) _ a_p N 0pv, N dpv, N dpv,
dt at dx dy 0z

(1.2)

dpparticule ap = _
— 5 VD)
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L'intégration de I'équation (1.2) sur le volume de contréle V conduit a I'équation :

d dp

— = —_ . 7 = 1.3

7 deV Jath+fV (pp)dV =0 (1.3)
v

sys 14

D'apres le théoréme de divergence :

f V-(pv)adVv = 3€ pv-NndA = jg pv,dA (1.4)
v 4 A

Le remplacement de I'équation (1.3) conduit a I'équation :

d

f a—’t)dV + f prpdA =0 (1.5)
%4 A

Pour un écoulement permanant (dp/dt=0), I'équation devient :

jg pv,dA=0 - f pv,dA — f pv,dA =0 (1.6)

A Ay Aq
Pour un écoulement unidimensionnel, toutes les variables d'écoulement ne changent que dans
une direction (vitesse uniforme a l'entrée et a la sortie), I'équation de continuité peut étre

présentée par I'équation suivante :
p1v1dA = pv,dA = pvdA = m = cst (1.7)

Ou : Aj est la surface d'écoulement d'entrée, A,est la surface d'écoulement de sortie et
m: Débit massique (kg/s).

p : masse volumique ; v : vitesse ; dV : unité de volume ; dA : unité de surface ; m: Debit
massique (Kg/s)

1.3.2. Conservation de la quantité de mouvement

La deuxiéme loi de Newton stipule que "le taux de variation temporelle de la quantité de
mouvement linéaire du systeme est égal a la somme des forces externes agissant sur le
systeme", comme le montre I'équation :

dPyys _ _

&= 2 F Pyw= [ poav (18)
Agir sur Sys
le systeéme

Pour dériver I'équation de la quantité de mouvement linéaire, considérons une particule dans
I'espace avec une quantité de mouvement. La dérivee temporelle totale de la quantité de
mouvement de la particule par unité de volume, peut étre exprimée par I'équation suivante :
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d(pv) _ a(pv)  d(pV)vy + d(pV)vy + a(pV)v,

- ot T ox dy 9z (L.9)
dlpv) opv _ . _
- ot +V(pD) v

L'intégration de I'équation (1.9) sur le volume de contréle V conduit a I'équation :

— | pvaV = MdV+JV(pﬁ)-17dV
dt ot
%4 %4

sys

(1.10)

Le principe de la conservation de la quantité de mouvement indique que la sommation des
forces F est égale a I’accumulation de la quantité de mouvement dans un volume de controle
dans le temps plus la somme des flux de quantité de mouvement qui traversent les frontieres
du volume de controle.

2 F= % f (pv)dV + 3€ (p?)v,dA (1.12)
4 A

;—tfv pvdV : Variation de la quantité de mouvement dans le volume.

Jy pv-vdA: Flux de quantité de mouvement.

Pour un écoulement permanant (9/dt=0), en supposant un fluide idéal (u = 0) et en
négligeant les forces corporelles(F,) , I'équation devient celle présentée par :

21? = jﬁ vdm (112)

A

1.3.3. Conservation du moment de la quantité de mouvement

La conservation du moment de la quantité de mouvement est donnée par I’équation suivante :

d _
fxafpﬁdV=f>< Z F (1.13)
sys Agir sur
le systeme

L'éguation du moment angulaire peut étre obtenue en multipliant les deux cotés de I'équation
du moment linéaire par le vecteur (r) a partir du point de rotation, ce qui égquivaut au moment
externe agissant sur le systéme.

10
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G
M =7 x Z F=§f(fxpﬁ)dV+jg(f><Pﬁ)vndA (1.14a)
Agir sur 174 A
le systeéme

On considere un écoulement unidimensionnel la conservation du moment de la quantité de
mouvement est donnée par I’équation suivante :

sz—terpvdV+fr><pv-vdA (1.14b)

1.3.4 Equation d’Euler :

L’équation d’Euler est I’équation principale des turbomachines, on peut le retenir de la
conservation du moment de la quantité de mouvement.

On considére un écoulement unidimensionnel en régime stationnaire dans le rotor d’une
turbomachine ayant des conditions uniformes a I’entrée et a la sortie notée par les indices let
2 respectivement, I’équation (1.15) devient :

Etat stationnaire et 1D:
%erpvdV=0 Donc M= [rxpv-vdA

M= [rXpv-vdA = (1;v2)p,v24; — (V1) p1vidy
PUIsque m = pllel = szzAz
On peut écrire :
M = m(rzvz - Tlvl) (115)
L’équation 1.15 est I’expression de I’équation d’Euler sous forme mathématique.
Dans les turbomachines le triangle théorique de vitesses est composé de la vitesse absolue
d'une particule arbitraire traversant la roue de la turbomachine et la vitesse de la particule est

relative au systeme de coordonnées attaché a la roue, et la vitesse tangentielle de la roue de la
turbomachine.

11
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Rotor \_/

Fig.1.7 diagramme des vitesses sur une roue a I’entrée 1 et a la sortie 2

Les vecteurs de vitesse a considérer sont :
e Lavitesse périphérique (tangentielle) U au rayon r par rapport au centre de rotation.
e Lavitesse absolue C du fluide mesuré dans le systeme fixe ou globale.
e Lavitesse relative W dans un systeme solidaire avec I’aubage en mouvement.

Ces trois vitesse son reliées par I’équation : C=U+W.

Nomenclature :

C : vitesse absolue de I’écoulement

W : vitesse relative de I’écoulement

U : vitesse périphérique du rotor

C,,Cn,C, Composante tangentielle, radiale et axiale de la vitesse absolue du fluide.
W, ,W,,, W, Composante tangentielle, radiale et axiale de la vitesse relative du fluide.

> La vitesse tangentielle de la roue U peut écrite comme :

12
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U=rxQ=rXx2nn
Ou w: la vitesse angulaire de la roue et n: nombre de tour /mn.

De I’équation (1.15) d’Euler sous forme mathématique on a la forme : r X v on le réécrire
dans les turbomachines comme :

rXv=rx(QC,

L’équation (1.15) devient :

. 1.16
M = m(r,Cyy — 11Cry) ( )

De la relation entre la puissance et le moment (W =M x w) et de (U = r x w) I’équation
d’Euler devient sous la forme générale suivant :

. . . . 1.17
W =mw(r,Cyy —11C1) -~ W =m(CyU; — C1Up) (1.17)

Le travail spécifique entre le rotor et le fluide (I’énergie transmise par unité de masse) est :

\ 1.18
E=—=(CuUz = C1,Up) (1.18)

Pour les machines hydraulique on exprime I’énergie par unité de poids (rg), dans ce cas la
puissance par unité de poids on I’appelle la charge et souvent pour les pompes on I’appelle : la
hauteur théorique.

La hauteur théorique du fluide est :

H = (CZuUZ;Cluul) (1.19)

La puissance absorbée par la pompe est :

W = P=r.gH (1.20)

Une deuxiéme forme de I’équation d’Euler peut étre trouvée a partir de la relation
trigonométrique :

C?+U?—2UCcosa = W? (1.21)

Ccosa=C,

C*+U%*-2UC, = W?

13
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Alors I’équation d’Euler (1.8) et (1.11) devient :

(1.22)

H= + + (1.23)

Ces deux équations montrent que le transfert d’énergie peut étre répartir de différentes
manieres.

c$-c? .. ) s .
22—91 : La variation d’énergie cinétique

U$-U? .. ) s . .
# - La variation d’énergie due aux forces centrifuges.

w{-wi .. ) s . . .
# : La variation d’énergie due aux vitesses relatives.

UZ_WZ
2
réaction. Le degré de réaction R est défini comme le rapport entre I’énergie de réaction :

UZ-W#—U3-wf _ C3—CP)~(U3-Uf)-(wi-wi
(U2 2)2( i) et I’énergie totale échangée ( ) ( > ) ( )

La variation d’énergie cinétique est appelée énergie d’action et la variation

appelée énergie de

(UF —UR) — (Wf — W)

R= 1.24
€= - Wi —UD— (W — WD) (29
1.3.5 La formule d’Euler et I’équation d’énergie :
L’équation d’énergie s’écrit comme :
d .
EJpedV +f(pe +pv-dd =Q —-W (1.25)

Accumulation + Flux d’énergie totale = Chaleur — Travail
e= (u + 172/2 + gz) : L’énergie totale par unité de masse.

L’écoulement permanant (dp/dt=0), et unidimensionnel et le taux de transfert de
chaleur(Q = 0) négligeable, I’équation d’énergie devient :

2
J (pe +p)v - dA = (pvAe + pvpA/p); — (pvAe + pvpA/p), = —W (1.26)
1

14
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1D » m = p1v141 = pav24;

i Pl _ 4y Pl =W
m[e+p]2 m[e+p]1 w
N | [ v P ;
mlu+—+gz+—-| —mlju+——+g9z+—| =-W
2 rl, 2 Pl

De h=u+p/p et z, =2z

172 UZ .
m[h+7]2—m[h+7]1 =-W

2
L’enthalpie totale est: hy = h + ”7 donc on peut écrire :

W =1 (hoy — ho1) (1.27)

On considére que 1’énergi¢ W est positive si le fluide augmente son niveau énergétique lors
du passage par le rotor.

1.3.6 Equation fondamentale
(hoz —ho1) = (CoyUz — CiyUy) (1.28)

Energie =  Euler

1.4. Diagramme de vitesse

L’échange d’énergie entre le fluide et le rotor utilise la variation de la quantité de mouvement
(changement de direction et/ou d’accélération) L’étude unidimensionnelle utilise le concept
de triangle de vitesse Le triangle de vitesse est appliqué a I’entrée et a la sortie du canal inter-
aube (grille d’aubes).

Fig.1.8 Canal inter-aube

15
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Le triangle de vitesses est composé de: La vitesse absolue C, la vitesse relative W dans le
repére en rotation, La vitesse périphérique du rotor U.

a : I’angle des vitesses absolues mesurés par rapport a la direction axiale
P - I’'angle des vitesses relatives mesurés par rapport a la direction axiale.

La forme des pales du rotor dépend des angles g (des vitesses relatives dans le repére du
rotor).

La forme des pales du stator dépend des angles a (des vitesses absolues dans le repére fixe).
Lorsqu’on garde pA=cte, la vitesse périphérique U et la composante axiale Cx demeurent
constantes également.

Stator

oo )
S
L

Fig.1.9. Ecoulement absolue et relative

)
-

Les vecteurs vitesse (vitesse absolue C pour le stator et relative W pour le rotor) sont
considérés tangentes a la ligne de squelette de I’aube.

Pour les machines axiales la vitesse tangentielle est constante pour I’entrée et la sortie (U =
U.=U;) le triangle de vitesse donne lieu a des équations scalaires telles que:

C,=W,+U

Pour la machine axiale a étages multiples on suppose une condition de cinématique répétitive.
Une cinematique répétitive implique: Cy=Csx = Cx =cte, et que U,=U3z =U

Implique que les triangles de vitesse a I’entree et a la sortie peuvent étre superposés.

L'indice 1 est utilisé pour les composantes de la vitesse a I'entrée de la roue, et I'indice 2 est
utilisé pour les composantes de la vitesse a la sortie de la roue.
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Fig.1.10 a. Triangle de vitesse a Fig.1.10 b. Triangle de vitesse a la sortie
I'entrée de la roue de laroue

Le Triangle de vitesse pour une turbine soit comme :

Stator Rotor

17
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Stator

Ac, = Aw,

A

%2 (2 W,

fy |

Way

| Cﬂu
H’JE u |
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ﬂcu = O3y = Cgyy = W3y —

wi‘.'u

- .
Stator Rotor
]
a, B3
B2 Cy Wy (1 5 B
Cox =Wy, = Cy Cax =Wax = Wy
W, ]
v N SN v
U !
Coy
I 2u i Cau
[ >t »
" Wiy w.
-« > 2 B

L’équation d’Euler :

Figure 1.11. Triangle de vitesse pour une turbine

VVe/U = (C3u - CZu)

Et le Triangle de vitesse pour un compresseur soit comme :

AN

Rotor

2
W

s

19

Stator

24
C3
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Rotor Stator

Rotar U

20
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Figure 1.12. Triangle de vitesse pour un compresseur

L’équation d’Euler :

Vl/e/U = (CZu - Clu)

1.4.2 Le degré de réaction : R

Le degre de réaction caractérise la répartition de la détente d’un fluide entre le rotor et le
stator. Le degré de réaction est également défini comme le rapport entre le transfert d'énergie
dd au changement de pression statique dans le rotor et le transfert d'énergie total di au
changement de pression totale dans le rotor.

Changement d enthalpie statique Ah

- Changement d enthalpiedans total - Ahy

1
Ah = E(Uzz —U$) + (WE —W#)

1
Ahy =§(C22 —C§) + (U7 - U§) + (Wi —W3)

1
R - Ah 7(U§—U32)+(W22—W32)

1
Ao 2(cF - ¢+ (W3 - UD) + W — W)

R= U5 = U§) + (W7 —wy)
(€7 = CH + (UF —UD + Wy —w5h)

(1.29)

21
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Triangles de vitesse pour différentes valeurs de degré de réaction [ R=0, R=0.5, R=1]
Cas R=0: lorsque R=0 on trouve W, = W5 et B3 = B,

Le transfert d'énergie se produit uniqguement en raison du changement d'énergie cinétique
absolue. Le degré zéro de reéaction est la caractéristiques de la machine a impulsion, c'est-a-
dire W53 =W,. Ici, le transfert d'énergie est purement di au changement de pression
dynamique. (U3=U,).

(U3 — U + (Wi —wi) 0+0

S (o ) ey 7 T W (V2 1723 Rl (s B ) B ) R

Cas R=0.5: cela implique U3=U,, C,=W5 , C3=W, et Ci, = Cy,

Pour une vitesse symétrique a; = 8, et a,=f5. Le transfert d’énergie se produit initialement
par action impulsionnelle, puis par réaction.

Stator

22
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_ (UF = U + (Wi —w3) _ 0+ (W7 —Wy) 1
(GG —CH+WUF-UD+ W —W) (CG—CH+0+ W —wyd) 2

R

Cas R=1 Lorsque R =1 (c'est-a-dire 100% de la réaction). Dans ce cas, C; = C,, Uz=U,et
C3>W,

Le transfert d'énergie se produit uniquement en raison du changement de I'énergie cinétique
relative du fluide. Le rotor agit a la fois comme une tuyere et comme un dispositif de
transfert d'énergie , de sorte que le transfert d'énergie est purement dd a la variation de la
pression statique. Dans ce cas, le stator dirige seulement I'écoulement et toute la variation
d'enthalpie se produit dans le rotor.

)
“ N

U5 = U§) + (W7 — W) 0+ (W7 —W7)

R: =
(C;—CH+WU; -UH+ W =WH) 0+ (0) + (W2 — W)

=1

Pour R=0 [I'écoulement est fortement accéléré dans le stator et seulement dévié a vitesse
constante dans le rotor. Pour R=1 la situation est inverse. Pour R=0,5 les triangles de vitesses
a l'entrée et a la sortie du stator sont identiques. Pour R=0 on obtient des vitesses plus élevées
dans le stator et pour R=1 dans le rotor. Pour R=0,5 les vitesses de sortie du stator et du rotor
sont identiques et d'une valeur moyenne. Le degré de réaction influence les pertes dans
I'écoulement et la température du gaz dans le rotor.

Le degré de réaction caractérise le saut d’enthalpie statique dans le rotor sue I’enthalpie
statique dans I’étage et peut s'écrire comme suit :

R Moo _hs=hy Gt Cou
Ahgtage  h3 —hy 2U

23
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Exercice 1.1:

Calculez la puissance générée par une turbine dans laquelle le débit massique est =5 kg/s et
la vitesse & I’entrée est C,= 975 m/s formant un angle de 70° par rapport & la direction axial
.on considéere que la vitesse a la sortie des aubes du rotor est sans rotation (elle n’a pas de
composante périphérique).la turbine tourne a n = 10000 Tr/mn et elle a un diameétre moyen d
=1m.

Solution :

m = 5kg/s ,n=9000tr/mn, d =09m,C; =975m/s

14
W =—=(CuU; = Ciyly)
Ciy = C;sin70° = C; cos 20° =916 m/s

mdn 7X0.9%x9000
QZ =U=U=7"= 60
= —423.9 x 916 = —388292.4(m?/s?)

W = -5 x 388292.4 = —1.94146 MW

= 423.9m/s

=

3

Exercicel.2:

Un étage d'une turbine a vapeur axiale, recoit 6 kg/s de vapeur saturée et les stators dirigent
I'écoulement vers les rotors avec un angle de 70° par rapport a la direction axiale a une vitesse
absolue de 975 m/s. La vitesse tangentielle de I'écoulement a la sortie du rotor est nulle, le
diametre moyen est de 1m et I'arbre tourne 10 000 tr/mn.

e Quelle est la puissance produite par cet étage?
e Quelle est la différence d'enthalpie hy; — hy, dans cet étage?

Solution :
- L’équation d’Euler pour les turbomachines est :

W =m (hg; — hoy) = m (ry€z, — 171C1y) @
r =ry, = OSm, CZu =0
Cyy = C;sin70° = 916 m/sec

271000
“="60

= 1047.2rad/sec

~W =6kg/s(0.5mx0m/s —0.5m X 916 m/s)1047.2
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W = 2.878 106 Watts

W
h01 - hoz = E = 479.7 k]/kg

Exercicel.3:

Les caracteristiques de I’entrée d’un roue mobile de turbine : le rayon moyen du roue est r =

0,35m ; n=3000 tr/min et C; =220 m/s, sachant que oy = 17°, angle de la vitesse absolue

C, avec U.

1) Construire le triangle des vitesses a I’entrée et déterminer les éléments suivants : (U, wy,
Clu' ,81)

2) Si la vitesse projetée S = 3, et w, =w; Calculer C;, et C,

3) Calculer le travail echange Wi, (J/kg).

Solution :

Le triangle des vitesses :

U=wXr
avec w = 2=
W=
2mn 213000

60 "= 60

Ciy = Cycos g = 220cos17 =210.38m/s

U=

0.35 = 109.9 m/s

wy = JUZ +C2—2xUXCy, =+/109.92 + 2202 — 2 x 109.9 X 210.38
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wy = 119.31m/s

Cry —U _ 210.38 —109.9
wy 119.31

cosf; = = 0.842

By =32.6°
w; =w, = 119.31m/s y U=U,=U; =1099m/s ; [ =p;
La vitesse projetée C,, :
. CZx
sinf3, = s
Cyx = Wy sinfB; = 119.31 X sin32.6 = 64.28 m/s

Cyy =Wy cosfy; —U =119.31 X cos32.6 —109.9 = —9.44m/s

Cy, = | Cp +Cp? =+/9.442 + 64.282 = 64.97m/s

Le travail échangé W, _,:

Wy, = U(Cyy — Cypyy) = 109.95(210.38 + 9.47) = 24173.6] /kg

Exercicel.4:

Les gaz de combustion s'écoulent dans une turbine axiale avec une vitesse absolue C, = 500
m/s et un angle a, = 67 °.

La vitesse relative est & un angle f,= 30° lorsqu’elle pénetre dans le rotor et a un angle
B3 = — 65° lorsqu’elle quitte le rotor, (a) Déterminez le travail effectuer par la turbine.
Supposez que la vitesse axiale étre constante.

Solution :

D’apres Euler le travail effectuer par la turbine est :
W = (CoyUz — C3yU3)
Turbine axial implique W, = C, et U3 = U, = U

Le travail sera : W = U(Cyy — C3y)

D’apres le triangle de vitesses : ona C, = 500m/s, et cosa, = cos 67°
C, = C,cosa, C, = 500 * cos 67° =195.37m/s

Cyy = Gy sinay Cy, = 5005sin67° = 460.25m/s

Puisque W, = C, pour la vitesse relative :

Wy, = C, tan B, W,, = 195.37tan30° = 112.8 m/s
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La vitesse périphérique :

U=Cy —W,, =460.25—112.8 = 347.64m/s
A la sortie du rotor :

W3, = W, tan B3 =195.37-tan —65°=-418.96m/s
La composante tangentielle a la sortie:

C3y = W3, + U = —418.96+347.46= —71.5m/s

Le travail est :

W = U(Cyy — C3y) = 347.46(460.25 + 71.5) = 184.763J/kg.
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Chapitre 2 : Similitudes Dans Les Turbomachines
2.1Introduction :

L'objectif est de comparer les performances de deux turbomachines de conception similaire.
Ainsi, elle est également utilisée pour mettre en relation les performances d'un modele de
turbomachine avec son prototype. Ces taches sont effectuées en termes de variables non
dimensionnelles appropriées.

La similitude fait genéralement référence a la similitude de la géométrie et la similitude
cinématique et la similitude dynamique.

Pour y parvenir, les deux machines doivent étre geométriquement similaires, cela signifie
qu'ils ne different que par leur échelle.

La similitude cinématique, ce qui signifie que les modeles de rationalisation dans deux
machines sont identiques.

La similitude dynamique est obtenue si les rapports des composantes de force aux points
correspondants de I'écoulement a travers ces machines sont égaux. La proportionnalité des
composantes de force visqueuse implique que le nombre de Reynolds est le méme pour les
deux machines. Pour obtenir une similitude dynamique complete, les deux flux doivent avoir
des distributions de densité similaires, car alors les forces d'inertie sont proportionnelles en
deux points correspondants dans des flux cinématiquement similaires.

Ceci est trivialement satisfait pour un fluide incompressible de densité uniforme, mais pour
les fluides compressibles, les nombres de Mach doivent étre les mémes en deux points
correspondants dans I'écoulement. La définition du nombre de Mach implique la température,
qui, avec la pression, détermine la valeur de la densité.

La variable géométrique la plus évidente est le diametre D du rotor. La densité p et la
viscosité u sont les deux propriétés de fluide les plus courantes rencontrées dans les
écoulements de turbomachines, la vitesse de rotation N du rotor est la variable opérationnelle
la plus importante, elle est classiquement exprimée en tours par minute, Les variables de
performance comprennent le débit volumétrique Q et le travail réeversible effectué par unité de
masse W,, ainsi que des grandeurs telles que la puissance W qui sont liées.

2.2 Le coefficient de débit ¢

Le coefficient de débit est un rapport entre une vitesse normale et une vitesse caracteristique,
pour une machine axiale C, est la vitesse liée au débit. La vitesse caractéristique est la vitesse
tangentielle U proportionnel au ND.

Cem _ M/pA _m Lo 9
U ~NDJ2 - ¢ = ¢ = (2.1)

¢=
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2.3 Le coefficient de charge ¢

La variable de performance la plus importante est le travail effectué sur le fluide ou fourni par
la machine. Sa forme non dimensionnelle est le coefficient de charge y
We We
V=0 Y=yip2 (2.2)

2.4 Le coefficient de puissance P :
Le coefficient de puissance P est le produit de coefficient de débit ¢ et de charge i :

w

P=—pN3D5=¢-1,b (2.3)

Le coefficient de puissance pour une turbine a rendement n, et compresseur avec rendement
N, sont :

P=n¢p-p et P=nd-yY

Un variable adimensionnel qui inclut la viscosité du fluide u conduira a une certaine forme de
nombre de Reynolds, la forme habituelle, cependant, est :

ND? ND?
Re =~ - Re = —— (2.4)
U %
2.5 Formes particulieres
2.5.1 Les Pompe :
Le coefficient de debit ¢ :
Q
¢ = ND3 (2.5)
Le coefficient de charge  :
gH
We=gH - $=1573 (2.6)
2.5.2 Les Ventilateurs :
Le coefficient de charge  :
_ AP
w - pNZDZ (2.7)
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3.5.3 La pression totale :

_APQ
n

w

2.6. Parametre de forme ou vitesse spécifique

Le coefficient de débit et le coefficient de travail peuvent étre combinés de maniere a éliminer
le diamétre. En élevant le résultat & un niveau tel qu'il devienne directement proportionnel a la
vitesse de rotation, donne un paramétre appelé vitesse spécifique, qui est donné par :

* 7 \ND? gH | (gH)3/* '
Cette équation est pertinente pour les pompes et pour les turbines hydrauliques, la vitesse
spécifique peut étre calculée par : N, = :;/Z

Puisque le fluide de travail est un liquide. Il montre que les machines avec de faibles débits et
une élévation de pression élevée ont un faible N;.

Exercice 2.1 :

Une pompe centrifuge opere avec les caractéristiques suivantes :

Q =1.25 m®/sec

N = 1750 tr/min

H =133 mm d’eau
On désire construire une pompe plus grande avec la méme téte H ,et le meme rendement n
mais avec une vitesse de rotation N =1440 tr/min.en supposant que I’on peut négliger les
effets de Reynolds quel sera le débit volumique de la grande pompe.

Solution:

si on néglige les effets de Reynolds, et si le rendemment 1 est constant donc ¢ = % = cte
pour les deux pompes. Cela implique que s est également cst pour les 2 pompes. Par

consequent :

g, _  sHy
(N;D;)%  (N;D;)?
Et comme on désire  H;=H, , alors :

N1Dq
2 =
N,
De plus comme :
Q Q2
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On aura :

) A )

0= ¢ () 0 = 628m%/s
Exercice 2.2:

L'eau liquide avec la densité p = 998 kg / m® s'écoule & travers une pompe axial, Avec un
diamétre de rotor de 18 cm et un débit de 120 m®/ h. La pompe fonctionne & 1450 tr / min, et
le travail de la pompe est de 115 J / kg. Si une deuxiéeme pompe de la méme série a un
diamétre de 14 cm et fonctionne a 2700 tr / min, Comme les pompes sont géométriquement
semblables et ont un coefficient de travail et une efficacité égaux, trouver pour la deuxiéme
pompe : (a) le débit massique. (b) la Puissance de pompage.

Solution :

Puisque les pompes sont géométriquement semblables et leurs efficacités sont les mémes, la
similarité dynamique peut étre supposée ainsi :

NaD3 2700 x 143

Q1 _ & _ — 3
NyD3 T N,D3 Q=0 ND3 120 T ses = 105.134m” /h
Et le débit massique est :
. 998x105.134
m, = pQ, = ;T =29.145 kg/s
Avec un coefficient de travail et une efficacité égaux, il s'ensuit que :
Wy W
N{Df  NiD3
W, = W- NZZDZZ =115 2700° x 14° = 241.213 ] /k
2 =Winzpz = 1574507 g7 = 2412131 /kg

Puissance de pompage :
W, =1, W, =29.145 x 241.213 = 7030.15 W

Etant donné que le rapport des vitesses de rotation et des débits est utilisé dans les calculs, il
n'est pas necessaire de les couvrir a I’unité standard.

Exercice 2.3 :

La quantité d'eau disponible pour une station hydroélectrique est de 310 m*/s sous une hauteur
de chute de 1,8 m. En supposant que la vitesse de chaque turbine est de 60 tours/minute et que
le rendement est de 85%, trouver le nombre de turbines nécessaires et la puissance produite
par chaque turbine. Chaque turbine a une vitesse spécifique de 685,6 (SI).
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Solution :

Cherchons P et Ng ?

La puissance P :

P

n=pg—HQ—>—>P=nngQ

P=nXpxgxHxQ =0.85x 1000 x 9.81 X 1.8 X 310 = 4652.883 kW
La vitesse spécifique de turbine

NP
H

N, = 685.6 =

%

5
685.6 x HT _

m VP

5
685.6 x 1.8%
VP = — = 23.82375 . P = 567.57 kW

La puissance produite par chaque turbine est 567.57 kW.

4652.88
567.57

Le nombre de turbines nécessaires est : = 8.19 =~ 9 Turbines.

Exercice 2.4 :

Un modeéle de turbine est testé sous une hauteur de chute de 50 m. Le prototype construit a
I'échelle 1:4 doit fonctionner sous une hauteur de chute de 10 m a 450 tr/min. (a) A quelle
vitesse doit tourner le modeéle s'il développe 60 kW en utilisant 0,9 m*/s & cette vitesse. (b)
Quelle puissance sera obtenue du prototype en supposant que son efficacité est supérieure de
3% a celle du modele.

Solution :

Donnée ;[?_P:%; H, = 50m, H, = 10m, N, = 450 tr/mn, P,, = 60kW, Q,, = 0.9m?/s.

m

Ny =7 ;B=7;1p=3%

) = () > () (R
(NZD2 m  \N2D2/, > 5.2 Hp

Il
/N
z|=2
< |8
N o
N——

12\ /50y (Np? 5 , , ,
= <E) =(N7) = 0.3125 > N, * = 0.3125 x N, > > N, = 0.3125 X 450
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N, ?=63,281.25 ~ N,,= 251.5576 tr/mn.

Pm 60x103

M= am > T “Tos xostx10x0s 0 679> = 67.95%

= - = = %)= _Pp A =
Mp == (p = m + 3%)= —= = P = (0. 6795 + 0. 03)pgHQ >

P=0.7095x1000x9.81x50x0.9=3,13,243.5W =313.2435 kW

Exercice 2.5:

Des essais sur une roue de turbine de 1,25 m de diametre a 30 m de hauteur ont donné les
résultats suivants : Puissance développée 736 kW, vitesse 180 tr/min. Débit 2,7 m/s. Trouvez
le diamétre, la vitesse et le débit d'une roue pour fonctionner a 45 m de hauteur et donner
1472 kW de puissance au méme rendement. Quelle est la vitesse spécifique des deux
turbines ?.

Solution :

D, =125m, H, =30m, P, =763kW, N, = 180tr/mn,
Ql = 2.7m3/s, Dl =?

Hz = 45m, Pz = 1472kW, N2 :?,Qz :?, Nsl :?JNsl =?

Depuis la formule de coef de charge on peut écrire :

(7). = 557)

N2D2),  \N2D2),
9.81x30  9.81x 45

1802 x 1.252 N2D2

N2 x D2 = 45

2 27593 x10*
N = 275.57 .

2 =, €Y

Depuis la formule de coef de puissance on peut écrire :

w57), = )
pN3D>/,  \pN3D>/,

736 _9.81x45
px 1803 x 1.255 27557\% .

p (%5:) D3
DZ =1.3m
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De I’équation(1) :

_ 275.57
27 13

= 211.4tr/mn
De la formule de coef de débit :
(759), = (757)

ND3/),  \ND3/,

2.7 ~ 2.7
180 x 1.253  211.4 x 1.33

Q, =3.56m3/s

_ Ny /P, 180 x /736

N;. = = = 69.55tr/mn
1s H5/4 305/4 /
1
N,./P 211.4 x V1472
Ny, = 2\5/_2 = = = 69.55tr/mn
1/ 45°/4
2
i.e., le = NZS
Exercice 2.6:

Un modeéle réduit de turbine a I'échelle 1/4 est testé sous une hauteur de chute de 10 metres.
Le prototype doit fonctionner sous une hauteur de chute de 30 metres et tourner a 425 tr/min.
Estimez la vitesse du modeéle s'il développe 125 kW et consomme 1,1 m*/s d'eau & cette
vitesse. Calculez également la puissance de sortie du prototype et suggérez le type de turbine.

Solution :

D, 1 ;

D = Z'Hm =10m, H, =30m,N, = 425 tr/mn, Q,, =1.1m°/s,B, = 125kW
P

Np =7, Pp =7

La vitesse du modéle depuis le coefficient de charge :
(F2), = (F22)
Nzpz),  \N2D%),

2

H D 10
N2=N2><—m><(—p> = 4252 x — x 42
m = 2y D, 30

N,, = 981.49 tr/mn,

La puissance de sortie du prototype :
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) =)
pN°D)  \pN°D®/ |

P —(Np>3><(Dp>5xP —( 425 >3><45x125
P \N, D,, ™ \981.49

P, = 10392.48kW.

Le type de turbine :

La vitesse spécifique de la turbine :

N, /B, 425V10392.48
NS _Nsm - 5/ - 5/
H,™ (30) "4

Ny, = 617.1 tr/mn.
D’ apres le tableau des machines hydraulique et depuis que la valeur de N, situé entre 368 et
856 : C’est la turbine de kaplan.

Exercice 2.7:

Un ventilateur axial encastré de 1.83m de diameétre doit étre congu pour opérer & N =
1400tr/min a la pression atmosphérique. L’air doit avoir une vitesse en amant de 12.2m/s.

a) Dans le but d’évaluer le design, on construit un modele réduit a une échelle de ¥ et on fixe
la vitesse de rotation N a 1400 tr/min. quelle devra étre la vitesse de fluide pour avoir une
similitude dynamique ?

b) Pour obtenir une similitude compléte, on decide de tester le modele dans un réservoir sous
pression. En supposant que la viscosité n’est une fonction de la pression et que I’essai est fait
a la méme température, et en supposant que I’air agit comme un gaz parfait. Déeterminer la
pression a laquelle on devra effectuer le test ?

Solution :

Pour une similitude dynamique, on a :

W = constante
Or:
Q@

N.D} ~ N,D3
Donc :

ViD{ _ V,Dj
N.D} ~ N,D3
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_N;D,
- Ny D

Vz Vl = 915m/S

b) Pour une similitude complete on doit avoir :

p1N; Df _ p2N, D3
251 Uz

De plue uy = u, car T; = T, et par I’equation de gaz parfaitona: P = pRT
Donc :
PN, D} = P,N,D?

P, =5.33 atm
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Chapitre 3: Les Pompes

3.1 Introduction

Les pompes sont des appareils permettant un transfert d’énergie entre le fluide et un
dispositif mécanique convenable. Suivant les conditions d’utilisation, ces machines
communiquent au fluide soit principalement de I’énergie potentielle par accroissement de la
pression en aval, soit principalement de
L’énergie cinétique par la mise en mouvement du fluide.

On trouve un grand nombre de pompes que I’on peut classer en deux grands groupes :

= Les pompes volumétriques comprenant les pompes alternatives (a piston, a
diaphragme, ...) et les pompes rotatives (a vis, & engrenage, a palettes, hélicoidales,
péristaltiques ...).

= Les turbo-pompes sont toutes rotatives ; elles regroupent les pompes centrifuges, a
hélice, helico centrifuges.

3.2 Les pompes volumétrique ou a deplacement positif (alternatives ou rotatives):

Les pompes volumétriques déplacent a chaque cycle une quantité constante de liquide. Avec
des éléments communs : corps de pompe contenant ensemble tournant et déterminant le
volume pompant. Hautes pressions, débits moins importants que les pompes centrifuges.
Machines hydrostatiques, transfert positif, ne travaillent pas contre un systéme fermé.

Pompe & piston

Déplacement positif
ou volumétrique
Rotative Alternative
Vis Palettes Piston Diaphragme
|
= e v 1] 1 | - :
T e a2l &1 b
1 | 1 4
T AR I==TF A e B 3 | 4 »‘J’L ! . .
pranagmyrens ‘;:-".’ ;J[ — ?-'.-hh;_:.-_'__,"‘-h
] . 2o = ro—

membrane souple

Pompe a palettes

Pompe 2 engrenages Pompe 4 membrane

Pompe a double vis
Fig 3.1 Pompes volumétrique : alternatives et rotatives

3.3 Les pompes centrifuges
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3.3.1 Caractéristiques générales des pompes centrifuges

Une pompe centrifuge est une machine tournante destinée a transmettre au liquide pompé une
énergie suffisante pour provoquer son déplacement dans un réseau hydraulique comportant en
général une hauteur géométrique d‘élévation de niveau (Z), une augmentation de pression (p)
et des pertes de charges. Une pompe centrifuge est constituée principalement par une roue a
ailettes ou aubes (rotor) qui tourne autour de son axe a I’intérieur d’un carter étanche appelé
corps de pompe ou stator. On distingue deux types de corps de pompe ou stator dans lequel
tourne le rotor, soit le corps de pompe a volute et celui a diffuseur.

-le corps de pompe a volute, en forme de colimacon, qui s’élargit vers la sortie tangentielle, la
pompe est alors dite : Pompe centrifuge a volute.

-le corps de pompe a diffuseur, la forme circulaire, qui comporte des lames directrices fixes,
la sortie est alors radiale plutdt que tangentielle. Ce type de pompe est appelé pompe
centrifuge a diffuseur. On trouve aussi des pompes a volute munies d’un diffuseur. Le
diffuseur est surtout utilisé dans les pompes multicellulaires.

Le calcul des pompes centrifuges s’effectue par I’analyse dimensionnelle et par le théoreme
d’Euler.
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Figure 3-2- Pompes centrifuge
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/ Tubulure de refoulement

Diffuseur

Roue

Volute

Volute

Diffuseyr

Presse.etoupe

A’oliers
NS

=

Fa S SEsawi

Figure 3-3- Schéma de la pompe centrifuge

3.4. Relations générales

Les caractéristiques les plus importants sont le débit Q, I’hauteur H, la puissance P, et le
rendement 1.

3.4.1. Le débit volumique (m®/s)

C’est le volume qu’une turbomachine doit fournir par unité de temps.
Qy =V/t [m3/s] 3.1
3.4.2 Hauteur
e Hauteur théorique : La hauteur est définit par I’équation d’Euler.
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e Hauteur manometrique : C’est la hauteur qui permet a I’énergie recue par le liquide a
I’intérieur de la pompe de surmonter les pertes de charge.

3.4.2.1 Hauteur théorique

La premiére loi de la thermodynamique a travers une pompe est :

2 2
b2 b1
W=h02—h01=<u2+?+7+gzl> <u1+;+7+gzz> 3.2

Dans les fluides incompressibles, I'énergie interne augmente uniquement en raison des
irréversibilités dans un écoulement adiabatique. Ainsi, si le débit a travers la pompe est
réversible et adiabatique, I'énergie interne n‘augmente pas et u, = u;. Dans cette situation,
I'équation précédente se réduit a :

P, Vi p1 | Vi
]/|/S:<?+7+QZ1>—<;+7+QZZ 3.3
L’hauteur H représente le travail net réalisé par une pompe par unité de poids du fluide est
définie comme :
P2 VZ > (P1 V12 ) 3.4
+=+z|-|—=+—+z '
<pg 29" %) \pg T 2g7 "

Il représente donc le travail effectué par une pompe réversible par unité de poids du fluide.
Sur la base de I’unité de masse, le travail réversible est :

W, = gH 3.5
Etant donné que la hauteur théorique est facilement calculer, ainsi avec les composantes des
vitesses:

sz - V12 n P2 —P1
2g Py

3.4.2.2 Hauteur manométrique

Pour une Pompe :

H,, : hauteur réelle ou hauteur manometrique totale (H.M.T.)

H, <H

H,,;, = H — pertes de charge
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Pour une Turbine :

H < H,
H,, = H + pertes de charge
3.4.3 Triangle des vitesses

Pour toute I’étude ultérieure, nous utiliserons les triangles des vitesses précités avec les
conventions suivantes :

* On utilisera I’indice 1 pour les variables a I’entrée et I’indice 2 pour celles a la sortie de la
roue.

* On designera par a I’angle forme par la vitesse absolue et la vitesse d’entrainement et par
I’angle formé par la tangente a la circonférence et la tangente a I’aube dans le sens oppose au
mouvement.

* Vitesses périphérique :
U =2nNr/60

* Vitesses méridienne :
C, =Csina

» Composante tangentielle ou périphérique :
C,=Ccosa

Triangle des vitesses : Entrée — Sortie :

L’énergie transférer par la pompe centrifuge est donnée par :
W, = gH = UyCpy — Uy C1y (Euler)

Puisque C;, =0 ona: W, = gH = U,Cy,

De la sortie de triangle de vitesse : C,,, = U, — Wy,

A cause de :
cot By = 2= 5 Wy, = Cyy cot
CZr
On peut éCI’iI’e Czu = Uz - qu = Uz — CZT Cotﬁz
gH = Uy Cyyy = Uy (Uy — Cyy cOt 57)
U? UyC
Donc : H=-"2—-22%cot
P P cot f3;
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W, W2
Cil i
0y ,ﬁ 2z
-l T
y o
|
Entrée Sortie

Figure 3-4- Schéma de triangle de vitesse de la pompe centrifuge

Le debit de la machine centrifuge est : surface de flux x la vitesse de flux

Q:T[XD2Xb2><Czr

C,p = ———
2" 7 1 x Dy X b,
Donc :
Uu: U
PO LA P
g g T[XDszz

3.4.4. Puissance
3.4.4.1Puissance d’une Pompe ideale
Pre=p-g-Q-H

P, : Puissance appliquée a La roue
H : hauteur d’élévation théorique créée par la pompe

D’ou
_ CavUa—C1y Uy
9

H Equation d’Euler

CZ_Cz UZ_UZ WZ_wZ
2 1 + 2 1 + 2 1
29 29 29

: Augmentation de I’énergie cinétique.

H =

c3—ct
2g

UZ_UZ WZ_W2 - v Z H H
Zzg Ly Zzg L : Augmentation de I’énergie de pression.

H, ne tient pas compte des pertes de charge.
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3.4.4.2. Puissance absorbée et puissance utile (W) :

La puissance absorbée ou la puissance consommée est la puissance disponible au niveau de
I’arbre d’entrainement de la roue de la pompe.
La puissance utile est la puissance transmise au fluide. Elle est définit par :

Pu=Quv.p.g.Hm 3.6

La puissance de I'arbre de la pompe est donnee par

W= pgQH 3.7
oo
n : le rendement global.

3.4.5. Les Rendements
Dans lequel le rendement global n dans le dénominateur est le produit :

N=Nm NN 3.8

Le 7, est un rendement hydraulique, et n, est un rendement volumétrique et n,,: est un
rendement mécanique. L'efficacité hydraulique explique les irréversibilités dans le débit a
travers la pompe.

3.4.5.1. Rendement hydraulique
Il est donné en fonction des pertes hydrauliques comme suit :

Mh = Hpe /H 3.9

Avec:

H,,.: Hauteur manométrique de la pompe.

H: Hauteur théorique (voir théorie d’Euler, équation).
Ny, : est en générale entre 80% et 95%.

3.4.5.2. Rendement mecanique
Il est lié aux pertes mécaniques qui représentent les pertes en puissance mécanique du moteur
d’entrainement.

N =B, /P, =p.g.H.QUv/P, 3.10

Avec :
Pu : Puissance utile de la pompe.
Pa : Puissance de I’arbre absorbée par la pompe.
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3.5 Performance théorique des pompes :
3.5.1 L'effet de la forme des pales de la roue sur les performances :

Les différentes formes d'aubes utilisées dans les roues des pompes/compresseurs centrifuges
sont présentées ci-dessous.

Les formes d'aubes peuvent étre classées comme suit :
1. les aubages courbés en arriere (3, < 90°)

2. les aubages droits (3, = 90°)

3. les aubages courbés en avant (3, > 90°)

W,
B, < 90°

)

Aubages courbés en arriére  Aubages droits Aubages courbés en avant

Figure 3.5 L'effet de la forme des pales

Pour les aubes courbées en arriere, la valeur de C,, (composante tourbillonnaire a la sortie)
est tres réduite, et par conséquent, ces rotors ont un faible transfert d'énergie pour une vitesse
de pointe de roue donnée, alors que les aubages courbés en avant ont une valeur élevée de
transfert d'énergie.

Il est donc souhaitable de concevoir pour des valeurs élevées de £, (plus de 90°), mais les
diagrammes de vitesse montrent que cela conduit également a une valeur trés élevée d C, .

Une énergie cinetique elevée est rarement nécessaire, et sa réduction en pression statique par
diffusion dans un diffuseur fixe est difficile a réaliser dans une enveloppe de taille
raisonnable.

Cependant, les aubes radiales (8, = 90°) présentent des avantages particuliers pour les
compresseurs a trés haute vitesse ou la pression la plus élevée possible est requise.

Les aubes radiales sont relativement faciles a fabriquer et ne présentent pas de contraintes de
flexion complexes.
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H
~ Bz = 90°
/
~
L~
-
-
'T—. Bz =907
g 2 = 90°
L
Q

Figure 3.6 Caractéristique théorique d'une pompe centrifuge H-Q

3.5.2.1 Pompes en seérie:

Lorsque la hauteur de charge ou le débit d'une seule pompe n'est pas suffisant pour une
application, les pompes sont combinées en série ou en paralléle pour répondre aux exigences
souhaitées.

Pompes en série :

a) Les pompes sont combinées en série pour obtenir une augmentation de la hauteur de charge

ou en paralléle pour augmenter le débit.

b) Plusieurs roues sont montées en série ou sur le méme arbre pour obtenir une hauteur
élevée.

c) Le refoulement de la roue passe par un passage guidé et entre dans la deuxieme roue.

d) A la sortie de la deuxiéme roue, la pression de I'eau sera supérieure a la pression de l'eau a
la sortie de la premiére roue.

e) L'agencement de pompes en serie utilisées pour refouler une quantité relativement faible de
liquide contre des hauteurs de refoulement trés elevées.

Pour n pompes en séries :

Q=01 =0;=03...... = (3

Hm = Hml + HmZ + Hm3 ...... + Hmn = Hm

46



A.Mahammedi Turbomachinesl

Courbe combinée

Pompe B Pompe A
en serie

H = Hy + Hg

Figure 3.7 Pompes en série

3.5.2.2 Pompes en paralléle :

a) Lorsqu'une grande quantité de liquide doit étre pompée avec une hauteur de charge
relativement faible, on utilise deux ou plusieurs pompes disposées en paralléle.

b) Chacune de ces pompes, fonctionnant séparement, souleve le liquide d'un bassin commun
et I'achemine vers un tuyau de collecte commun, a travers lequel il est transporté jusqu'a la
hauteur requise.

c) Si (Q) est la capacité de refoulement d'une pompe et qu'il y a () pompes identiques
fonctionnant en parallele, alors le débit total est donné par le nombre de pompes. Q Totat = 1

xQ,

Q=01 +Q:+05 Q=) 0
]:
Hm = Hml = HmZ = Hm3 ...... = Hmn
Pompe A
QU+Q=0Q
Courbe combinée
—_— —_— Pompe B Pompe A
! .
Pompe B — "
— 1 Pompe A
—— _'.

Figure 3.8 : Pompes en parallele
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3.5.3 Point de fonctionnement

Le point de fonctionnement P de la pompe sur I’installation se trouve a l'intersection de la
caractéristique du circuit H, + AH et de la charge nette de la pompe H,. Ce point de
fonctionnement fournit le débit de fonctionnement Q.. et le rendement de
fonctionnement 7ot -

Courbe caractéristique

H * de la pompe Courbe caractéristique
i du circuit

n

-=| Mfonct

Figure 3.9 : Point de fonctionnement

3.6 Organes constitutifs

Distributeur

Cet élément a pour but de conduire le liquide depuis la section d’entrée de la machine
jusqu’au I’entrée de la roue tout en assurant une répartition des vitesses aussi uniforme que
possible. Une non-uniformité des vitesses affecte le fonctionnement de la roue et diminue le
rendement de la machine. Cet effet, moins marqué pour les pompes centrifuges peut devenir
tres important pour les pompes axiales. Son role est de conduire le fluide depuis la section
d’entrée de la machine jusqu'a I’entrée du rotor.

Roue (rotor):
La fonction du rotor est de communiquer de I’énergie au liquide qui le traverse grace aux
aubages dont il est muni.

Le diffuseur :
Situé entre le rotor et la volute le diffuseur est un organe de révolution offrant au fluide des
sections croissantes. Il existe des diffuseurs : -lisses (c’est a dire non ailettes), - a parois
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paralléles ou divergentes - des diffuseurs ailettes. Souvent pour les pompes monocellulaires,
le diffuseur est inexistant, le rotor débouchant directement dans la volute.

La volute :

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

Volute

:::::

Aubages

s Entrée de roue |ouig)

Catter

tube d'aspiration tube de refoulement

Canal fixe

Coupe

B+

Figure 3-10 : Composantes de la pompe centrifuge.(D Bougeard2012).
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Exercice 3.1:

Une pompe centrifuge a entée radiale est constituée d'une roue avec les caractéristiques
suivantes : diametre d’entrée d; = 120 mm, diametre de sortir d, = 280 mm, largeur b = 20
mm, le rendement mécanique n,, =0.94, le rendement volumétrique 1,=0.90 le rendement
hydraulique n, =0.79.

Cette pompe débite 28 I/s et tourne a une vitesse constante N =1000 tr/mn. L'entrée dans la
roue est radiale et ; =35,5° et , =30°, et a, =30°.

1- Déterminer les tringles de vitesses a I'entrée et a la sortie de la roue?

2- Calculer le débit volumétrique utile fourni Q,,?

3- Calculer I'hnauteur manomeétrique H,,; ?

4- Calculer la puissance sur l'arbre ?

Solution :

1- Triangle de vitesse
Entrée : Sortie :

B

Uy
2- le débit volumétrique utile fourni Q,, :
Q,=Q-n,->Q,=28-09=2521/s
3- I'hauteur manométrique H,,; :

_UpGycosa—UiCicosa  UpCyy

H,., =
th g g
L n028-1000
= - - = .
27760 60 /s
Cyy = ¢ D Wy, = Cor Coy = Uy — wy, = 11.896m/s
" mdyb “ tanp, “ “
o UsCou _ 1465-1189%
th =TT T 9g1 M

H,, =H,, -n, = 17.76-0.79 = 14.03m/s

4- la puissance sur l'arbre :
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P9 Qy-Hp, 9810-252-107%-14.03

= 3721.2Watt
-~ 0.95 4

P

Exercice 3.2:

Une pompe centrifuge possede les caractéristiques suivantes : Hauteur manométrique H=20
meétre, N =3000 tr/min, Q, = 10 I/s. On donne :

A l'entrée de la pompe d, = 7cm. A I'entrée de la roue d;=2,5 cm.
A l'entrée de l'aube d; = 7.5 cm; C; =3,5 m/s.

A la sortie de la roue d, = 15cm et C,, =3,5 m/s.

o W

b,
Les rendements volumétrique et hydraulique sont respectivement
1,=0.94 ; n;, =0,75. Ui

On demande de déterminer :

1- la vitesse C, a l'entrée de la pompe.

2- la section de passage de I'eau au point B, le débit qui traverse cette section et la vitesse Cj.
3- la largeur de l'aube b; au point 1, la vitesse d'entrainement Uy, la vitesse relative w; et
l'angle B1

4- la vitesse projetée C,,, , la vitesse absolu C,, la vitesse relative w,, 1'angle B et la largeur de
l'aube b, au point 2. 5- le nombre d'aubes de cette pompe.

Solution:

1- Lavitesse C, de la pompe :

Q, @y

=g =—p

7-[_14

4

C —4'10_3—0259
A= o072 - 0:2e9m/s

2- la section de passage de I'eau au point B :
_m-(df—d}) m-(0.07% - 0.025?)

S = 0.003356m?
5 4 4 m
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3- le débit qui traverse cette section et la vitesse Cp:

SO 10 1064l = 0.01064m?3
Op =1 =00z~ 10645=0. m
Qz 0.01064
Cp == =——n-"=3.17m?
B =5, ~ 0.003356 m

4- la largeur de l'aube b; au point 1 :
Qp=m-dy by Cyy

Cir = C 0
B
by = ——=10.129
1 - dl - Cl m
La vitesse d'entrainement U; :
__mdyN __ m0.075-3000
U, = 0 = 0 = 11.775m/s.
La vitesse relative W: W, =/Cf + Uf
W; =+/3.52 + 11.775°% = 12.284m/s
L’angle B :
tanf, = L= 32 _ (297
anp =g =11775 =0
B, = 16.54°
5- la vitesse projetée C,, , la vitesse absolue C,, la vitesse relative w,, 1'angle 8, e au
point 2.
D’apres Euler : W = U,Cy, — U Cyy
UiC, =0
Donc : W =U,C,,
_md;N 7% 0.15 x 30000
27 60 60
U, =23.56m/s.
g-H, 9.81-20
W = = = 261.61] /k
- 0.75 J/kg
_Ww_2166_ .
=y =935 - L 1AM/S
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CZ = 1’6221” + szu
C, = /352 + 11.12 = 11.63m/s
W, = \/szr + (Uy = Cyy)?

Cy, = Cy X cosay

La vitesse absolue a la sortie :

Le nombre d’aubes de la pompe :
Z=~10Xxmxd=10x3.14x0.15=5

Exercice 3.3 :

Dans une pompe centrifuge, la vitesse absolue a la sortie est C,=12m/s avec I’angle a,=18°
la vitesse tangentielle a la sortie U,=25m/s, la vitesse de rotation du rotor est N=1400 tr/min,
le débit volumique est Q=0.016m>/s, considérez que la vitesse absolue & I’entrée des aubes
du rotor est sans rotation (Cy,, = 0). p = 1000Kg/m?3

1. Compléter le tragage des triangles de vitesse a I’entrée et a la sortie.
Calculer la vitesse C,,,
Trouver la vitesse W
Déduire I’angle 3,
Trouver la puissance générer par cette pompe si le rendement est 1

6. Trouver la vitesse tangentielle U; a I’entrée si D;=0.6 D,
Solution:

a LN

- le tracage des triangles de vitesse a I’entrée et a la sortie :

W,
Cy

Uy

2
Calcul de C5,, :cos18 = % = (Cy, = Cy.cos18 = 14x0.951 = 13.31m/s
2

Cy, = 13.31m/s
3-La vitesse W,:

Le calcul de b :
b=1U,—Cp, =25—13.31=11.69m/s
Le calcul de a:

Il est claire que a = C,,,

. C2r .
sinl8 = T, = Cy, = (C,.sin18
2
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Donc:a = C,. = C;,.sin18 = 14 * 0.309 = 4.32m/s
W2 =a? +b? ,> W, =+Va? +b% =+v4.322 + 11.692 = 12.46m/s , W, = 12.46m/s

4-Déduire I’angle p2
Pour calculer B2 on utilise par exemple la formule :

a a 4.32
sinf, = wo = [, = arcsin (W) = arcsin( ) = [, = 20.28°

, , 12.46
: . _ b _ b _ 11.69 _ R
Ou bien la formule : cosp2 = W, = B2 = arcos (Wz) = arcos (—1246) = B, = 20.28
Ou bien la formule : tg 8, = % = [, = arctg (%) = arctg (%) = B, = 20.28°
B2 = 20.28°

5- la puissance générer par cette pompe si le rendement est 1 :
P=m.E =p.Q.E =p.Q.(Cy, Uy — C1,,Uy)

P = p.Q.(C,,Up) = 1000x0.018x13.31x25 = 5989.5W = 5.99KW, P = 5.99KW

P = 5.99KW

6- la vitesse tangentielle U; a I’entrée si D;=0.6D;:

Il faut trouver Do,
n.r2.N _ 3002 3025

U, = 50 2T N T 3.14x1450=0'1647m
D, = 2.1, = 2x0.1647 = 0.329m
D; = 0.6xD, = 0.6x0.329 = 0.1976m donc 1y == = >-"% = 0.0988m
y _mrLN _314x00988.1450 _
1730 T 30 = 15m/s
U; =15m/s
Exercice 3.4 :

Une pompe centrifuge ayant un diamétre extérieur égal a deux fois le diametre intérieur et la
vitesse de 1200 tr / min, fonctionne contre une hauteur totale de 75 m. La vitesse
d'écoulement a travers la roue est constante et égale & 2.5 m/s. I’angle de la vitesse relative est
de 30 ° en sortie. Si le diametre de sortie de la roue est de 60 cm et la largeur a la sortie est de
5 cm, déterminez :

(@) I'angle des aubes(p;) a I'entrée.

(b) le travail (per sec) effectué par la roue.

(c) le rendement manométrique.
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Solution:

(a) I'angle des aubes(;) a I'entrée.
D2 = 2D1 = 0.6m ; N= 1200 Tr/mn ; ClT = CZT = 25 m/S . ﬁz =30°

b, =0.05m.H,, =75m

D’apres la figureon a:

Clr
tanf; = U_1
Dy N
="
X 0.3x%x1200
- 60
C, 25

t = —=
anp == 1588

= 18.85m/s

By = 7.554°

(b) le travail (per sec) effectué par la roue.
W = ThCzuUz

U _7r><D2N_7r><O.6><1200_377
25760 60 = 37.7m/s

m = pQ = p(nD;b; X Cy,)
= 10% X 70 X 0.6 X 0.05 X 2.5 = 235.6 kg /s

De diagramme des vitesses
_ CZr

C,, =U, — =U
2u 2~ Woy 2 tan

2.5
=37.7 — an30° 33.37m/s

W =mC,yU, = 235.6 X 37.7 X 33.37 = 296.396kW

(c) le rendement manométrique.
Hpe

Nme =77~ 7
mt UCou /9
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_ 75x981
me = 37753337
Nt = 58.5%

Exercice 3.5 :

Trois pompes sont connectées en série. Le débit maximum des pompes 1 et 2 est
respectivement de 1600 Lpm, 2 200 Lpm et 2 800 Lpm. Si le débit du groupe de pompes est
de 2500 Lpm, quelles pompes sont dans le circuit ? Calculez le débit maximum.

fShuloIf head of combined pumps

\i\ H,+H; ia and Qmax = Omaxz = 2800 Lpm
|

i I B W
1 Pome | puny | \\*LL
] | Pumpli o

! 1600 22002800

Exercice 3.6 :

Trois pompes sont connectées en parallele. La hauteur maximale des pompes 1, 2 et 3 est
respectivement de 10 m, 7 m et 15 m. Si la hauteur de travail nette de I'ensemble est de 9 m,
quelles pompes doivent étre retirées du circuit. Calculez la hauteur maximale de lI'ensemble.

Solution :
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' Shutoff head of combined pumps
H Vad
15 < -
. IU3D'"]}' | |
3 | rPump 2 should be shut off
gt Seee e e
E Ty — be shut off il
v G -:i_\____r___
E Pump 3
. |
B Combined capaci
['_11TT'|_TT1T'I"I'FFI|I_|'TI' F'I'FTl_l'II
0 . N vV
Free delivery of combined pumps
Exercice 3.7 :

hmax = hmax,S = 15m

Une pompe centrifuge a trois étages posséde une roue de 40 cm de diamétre et de 2 cm de
largeur a la sortie. Les aubes sont recourbées vers l'arriére a un angle de 45° a la sortie, ce qui
réduit la surface circonférentielle de 10 %. Le rendement manométrique est de 90 % et le
rendement global est de 0,8. Trouvez la hauteur manométrique totale générée par la pompe,
lorsqu'elle fonctionne a 1 000 tr/min, délivrant 50 litres/s, et calculez également la puissance
nécessaire pour entrainer la pompe.

Solution:

Nbr d’étages=3, D, = 0.4m,B, = 0.02m, 8, = 45°, surface fe flux = (100 — 10)% =

90%, 1, = 0.8,N;pan = 0.9,N = 1000tr/mn, Q = T,Hmt =

_ DN _m x 0.4 x 1000

27 60

U, =20.94m/s

60

On a Q = 0.97TD23262T

0.05m3/s = 0.9 x ™ X 0.4 X 0.02C,,

Cyr = 2.21m/s

De la vitesse de sortie :

501
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CZr
t = —_
an fz U, — Cyy
o gge 221
A = 5094 — ¢y,

Cy, = 18.95m/s
La hauteur genérer par la pompe :

Hy, Hy,

Mman = 70— = 09 = 5592 % 18.95
g 9.81
H, = 36.4m

La hauteur manométrique totale générée par la pompe est :
Hpy tora = nbr d'étages X Hy,

Hp torar = 3 X 36.4 = 109.2m.

La puissance nécessaire pour entrainer la pompe :

ZD-QHm,tototle

o = —T =0.8
9.81 x 1000 x 0.05 x 109.2
N = 1‘3)00 =08
P = 66.88kWV.
Exercice 3.8 :

Considérons une pompe centrifuge avec des données :

A l'entrée de la roue, le rayon moyen, r; = 0,1 m, hauteur d'aube, b; = 0,1 m
A la sortie de la roue,le rayon, r, = 0,2 m, hauteur des pales, b, = 0,03 m.
Pales inclinées vers l'arriére avec 8, = —20°.

Débit d'eau, Q = 0.2m3 /s, Vitesse de rotation, N = 1450 tours/min.
Assumer pour les pertes: roue, K, =10%; rendement du diffuseur = 60%

Calculer : Le débit relatif a I'entrée de la roue, le débit absolu a la sortie de la roue, la
puissance requise, la hauteur de manométrique produite et le rendement de la pompe.

Solution:

Triangle des vitesses a I'entrée :
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U1=m'T1

Continuité :

Q 0.2
2nrb;  2m x 0.1 x 0.1

Q = 27TT1b1C1x =— Clx = = 3.183 m/S

(Ecoulement axiale a I’entée)
Vitesse tangentielle :

2nNTy
60

U =wr = = 15.18m/s

De triangle de vitesses : (C; = Ciy)

WE = Ch, + U}

W, = +/3.1832 + 15.182 = 15.51m/s

W U 15.18
ﬁl = tan_l (C_llu> = tan_l <—1) = tan‘l (m) = —78.1°

Triangle des vitesses a la sortie :

U, =w-n

R.otation
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Calcule de €5, :

Q 0.2
2nr b, 2m x 0.2 x 0.03

Q = 2nrybyCy. =— €y, = =5.31m/s

(Ecoulement radial & la sortie)
Vitesse tangentielleU, :

NTZ
60

U, =wr, = = 30.353m/s

Pales inclinées vers l'arriére avec §, = —20°.

Pales orientées vers l'arriere avec §, = —20° et du triangle de vitesse U, + Wy, = Cyy
OnaW,, = W,, tanp,

Alors Cy, = U, + W), tan B,

Comme il n’y a pas de mouvement relatif dans la direction radiale : W,,. = C,,.donc :

C,u = 30.353 + 5.31 tan —20° = 28.42m /s

e 12842 )
a, = tan~! (C_Z:L> = tan~! <m) = 78.5

Travail spécifique a I’entréelt/, :

W =U,C,, —U;Cy, (Euler)

Mais Cy,, = 0 alors :

W, = 30.353 x 28.42 = 862.63] /kg

La puissance d'entrée est obtenue directement a partir de W,
P=W =mW = pQW = 1000 x 0.2 X 862.63 = 172.526kW

Hauteur et rendement de la pompe : La hauteur théorique est obtenue a partir deW = gH,y,
donc :

W 862.63

H, =—= = 87.96
th 9.81 m

L’hauteur manométrique est donnée par :
H., = H,, + pertes
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pertes = AH, .o + AHgfs

143 15.512

AH,ot0r = Kiotor % =0.1x m = 1.23m

5 28.912

Par conséquent, AHy;¢r = 17.03 m - notez la perte importante du diffuseur par rapport a la
perte de la roue.

La hauteur manométrique totale a travers la pompe est donc :
H,, =87.96 —1.23 —17.03 = 69.7m
Le rendement de la pompe peut également étre calculé comme :

travail réel

o = travail théorique
gH.  69.7
= =——=10.972
T = SH, ~ 87.96
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Chapitre 4 : La Cavitation

4.1. Introduction :

Divers difficultés de fonctionnement lors de I’utilisation des pompes sont posés, parmi eux

le probléme de cavitation, ce probléme est apparait dans le dimensionnement et la durée de
vie d’une pompe.

Figure 4.1 : érosion de cavitation sur les aubages de la roue d’une pompe
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4.2. Phénomeéne de cavitation :

La cavitation est definie comme le phénomene de formation de bulles de vapeur d'un liquide
en écoulement dans une région ou la pression du liquide chute en dessous de sa pression de
vapeur et I'effondrement soudain de ces bulles de vapeur dans une région de pression plus
élevée. Lorsque les bulles de vapeur s'effondrent, une pression trés élevée est créée. La
formation et l'effondrement d'un grand nombre de bulles a la surface produisent des
contraintes locales intenses qui endommagent la surface par fatigue. Ce phénomene peut se
produire a I'entrée des pompes ou a la sortie des turbines hydrauliques, & proximité de la
surface des pales en mouvement

High pressure l Wapor bubble collapse
liquid {implasion] 2
\. o ‘/ Supersenic
. i liguid micrajet
Vapor \\ / e B,
= Bubble : : {/ﬂ

Cavitation damage .
[surface erasion)

Figure 4.2 : Implosion des bulles

4.2.1 Origine de la cavitation :

La dépression ou la chute de pression dans la zone d’aspiration causee la cavitation peut avoir
plusieurs origines différentes, parmi eux :

a. Augmentation de la hauteur géométrique d’aspiration, h,.

b. Augmentation de la température du liquide (liquides chauds, stations thermales).

o

Diminution de la pression atmosphérique par augmentation de I’altitude.

o

Augmentation du débit de pompage.

e. Augmentation de la vitesse de rotation (augmentation de la vitesse du fluide).

4.2.2. Signes de la cavitation:

e Apparition de bruits et vibrations de la pompe et du bati.
e Chute de la pression de refoulement.

e Désamorgage de la pompe.
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4.2.3. Effets de la cavitation :

Comme nous l'avons déja souligné, la cavitation produit des piqares sur la surface solide a
proximité des bulles lorsqu'elles s'effondrent. En plus des piqlres de cavitation, il peut y avoir
de I'érosion et de la corrosion du matériau tout au long du fonctionnement de la machine a
fluide, comme indiqué ci-dessous :

Modification de I'écoulement : La cavitation peut modifier la taille effective du passage, ce
qui entraine un changement de la direction de I'écoulement, augmente la turbulence et donc le
nombre de bulles, ce qui peut étrangler le passage. L'ensemble du systéeme peut donc tomber
en panne en temps voulu.

Production de bruit : Le bruit produit par I'effondrement des bulles de vapeur et la collision du
liquide avec la surface solide est parfois si fort qu'il est entendu a des centaines de metres de
distance.

Production de vibrations : En raison de la corrosion et de la perte de matiere, le rotor de la
turbine ou la roue de la pompe ne reste pas équilibré et des vibrations se produisent.

Pertes d'énergie: Les différents types de cavités formées générent des mouvements auxiliaires.
Ces mouvements entrainent des pertes d'énergie, ce qui augmente les pertes d'énergie de la
pompe.

4.2.4. Description :

Energie d’un fluide :

P /4
E=—+7+— 4.1)

Pression

Point critique
»
Liquide :
Solide

1 BMNtccccccsnccatncs

>

ébullition”

s, T
c.gy)tﬁtron Vapeur

e g Température

o 2 1 .

0 s t * (°C)
100

Figure 4.3 : Relation pression — température

Aux pertes de charge prés E= constante. La conséquence: (siV T-> P )
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Si la vitesse d’écoulement augmente la pression P diminue et peut devenir inférieur a la
pression de vapeur saturante du liquide pompé : P,.
Pression de vapeur saturante P,a T = 20° est P, ~2337 Pa.

Dans certaines zones, la pression P descend en dessous de la pression de vapeur du liquide
pompe (P,), ce qui provoque I'ébullition du liquide et sa vaporisation partielle a lI'intérieur de
la pompe. L'écoulement entraine alors la vapeur du liquide pompé, qui forme des microbulles
et des cavités, et résorbe les bulles. Les parois subissent une pression élevée de plusieurs
milliers de bars. Le Phénomene de formation et de I’implosion des bulles de vapeur est trés
rapide

Basses pressions provoque la formation des bulles de vapeur :

Implosian
- des bulles

P Minimum

o=

Figure 4.4 : Phénomeénes de formation et I’implosion des bulles
4.3. Notion de NPSH

Le N.P.S.H (Net Positive Suction Head) ou I’hauteur d'aspiration positive nette : Il s'agit de la
difference entre la pression d'aspiration et la pression de vapeur.

NPSH =P,—P,.

Il indique la pression minimale requise par ce type de pompe afin de fonctionner sans
cavitation, c’est-a-dire la surpression necessaire pour empécher I’évaporation du fluide et le
conserver a I’état de liquide.

Le concept de NPSH implique deux termes :

1. NPSH gisponible , appelé hauteur d'aspiration positive nette, tel que rendu disponible par le
systeme d'aspiration de la pompe.

2. NPSH requis, appelé hauteur d'aspiration positive nette, tel que requis par la pompe afin
d'éviter I'apparition de cavitation et pour un fonctionnement sdr et fiable de la pompe.
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Le NPSH et sa corrélation avec l'apparition de cavitation ont fait I'objet de nombreuses
recherches et de nombreuses théories.

4.3.1 Hauteur d'aspiration positive nette NPSH — disponible (NPSH) gisponible -

Chaque pompe est dotée d'un systéme d'admission associé comprenant un récipient, des
tuyaux, des vannes, des filtres et d'autres raccords. Le liquide, qui a une certaine pression
d'aspiration, subit des pertes lorsqu'il traverse le systeme d'admission.

Ainsi, la pression d'admission nette (en termes absolus) des pertes des tuyaux et des raccords
correspond a ce qui est disponible a I'admission de la pompe et c'est ce qu'on appelle la
hauteur d'aspiration positive nette — disponible ou NPSH gisponible.

(2]

ﬂ

% (7

Figure 4.5 : Pompe centrifuge dans un circuit d’aspiration

L’arrivée du liquide jusqu’a la pompe est la due a la différence de pression entre I’’aspiration
(1) et I’ceillard de la pompe (22).

Bernoulli entre les points 1 et E :
P VE P, V? (4.2)
—+—+h =—+-—=+hg, + (AH)
pg 29 T pg 2g e “p

h _D +V22+h + (AH)
pg pg 29 "% “p

(4.3)

Pour un systeme ouvert (fig.4.5) P; = Py,

(AH)qs, Pertes d’hauteur a I’aspiration: lineaires (conduite) Singuliéres (crépines,
coudes....)
Pertes de charge a I’aspiration on les exprime par :
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(AH)asp =]asp/g = Us +]L)/g
Quand la conduite subit de brusque variation de section ou de direction, il se produit des
pertes de charges dites singulieres, elles sont généralement mesurable et font partie des
caractéristiques de I’installation. On les exprime par :
VZ

Js=—-K- 7
K : Coefficient (sans unité) de pertes de charge. Il dépend de la nature et de la géométrie de
I’accident de forme.

Les pertes de charges linéaires, sont des pertes de charge réparties réguliérement le long des
conduites. On les exprime par :
VL
=7 (3)

L : longueur de la conduite (m) ; d: diametre de la conduite et f: coef de perte de charge
linéaire.

On introduit la pression de vapeur saturante Pv a I’équation 4.3 on trouve:

PZ - Pv VZZ Pat _Pv (44)
+2="2L Y (hg, + (AH) )
Py 29 Jo ¢ “p

Le NPSH disponible, est la hauteur manométrique requise a l'entrée de la pompe pour
maintenir la pression locale partout a l'intérieur de la pompe au-dessus de la pression de
vapeur.

La hauteur manomeétrique nette d'aspiration positive est définie comme la différence entre la
hauteur manomeétrique de stagnation d'aspiration de la pompe et la hauteur manométrique de
pression de vapeur.

P V2 P, P-—P
NPSHyy = [—+ = —— -
P9 29

pg  pg

- Hpertes (45)

Sens : Energie disponible a I’entrée de la pompe (mise a la disposition de la pompe).

Ou V, est la vitesse de l'eau du cO6té aspiration, P et P, sont respectivement la pression
statique a l'aspiration et la pression de vapeur.

Dans l'aspiration, le fluide est a température atmosphérique, donc la pression de vapeur reste
constante. Pour augmenter la hauteur statique, il faut augmenter la hauteur d'aspiration
positive nette. Par conséquent, le NPSH doit étre plus élevé. Pour que la pompe centrifuge
fonctionne sans cavitation. (AH) s, Croit avec le débit d’ou NPSH 4, diminue avec le débit.
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Remarque :
Pour une température de 18°C ::—z: 0.2 m est négligeable devant ZL; =10.33 m d’eau de

densité 1.

(‘;L; =0.76 m de mercure de densité 13.6 ; % = 14.75 m en essence densité 0.7).

NPSH;, - dépend uniquement du circuit d’aspiration et du liquide, et ne dépend pas de la
pompe.

4.3.2. Hauteur d'aspiration positive nette (NPSH) — requise (NPSH) ¢ quis

L application de Bernoulli entre le niveau d’aspiration et I entrée e de la pompe donnait par :

Vi Vi (4.6)

2
P1+2g+0:P2+Z+hga+(AH)aSp

Pression disponible a I’entrée de la pompe (Oeillard) point E donnait par :

V#

PZ = Pl _Hpertes _z
(NPSH);equis dépend uniquement de la pompe, ne depend pas du circuit d’*aspiration. Pour
une vitesse de rotation donnée n le NPSH requis augmente avec le avec débit Q. En pratique,
on ne calcule pas le NPSH requis, le constructeur, fournit la courbe  (NPSH),¢quis = f(Q)

pour une vitesse de rotation n.

4.3.3. Condition de non cavitation :

Sachant maintenant ce que sont NPSH-disp et NPSH-requis, il devient clair que leur
difference doit étre supérieure a la pression de vapeur du liquide a cette température pour
éviter la vaporisation du liquide.

Par convention, une simplification mathématique est effectuée. La pression de vapeur du
liquide est soustraite du NPSH-disp. Dans la terminologie des pompes, le NPSH-disp inclut la
correction de la pression de vapeur.

Pour éviter la cavitation il faut respecter la condition suivante pour tous les débits de
fonctionnement possibles :

(NPSH)disp > (NPSH)requis

En pratique on exige :
(NPSH)gisp = (NPSH)eqyis +0,5m

C’est le cas lorsque le (NPSH) 4isp, (M) est supérieur d’environ 0,5 m au(NPSH),¢quis -
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(H_ Q}'pﬂm'ps
hg + (‘&H}cirm}i:

(NPSH}rEquis

(NPSH) o

LY
g

Qc'r'irz'qus
Figure 4.6 : diagramme Q-H: Marche sans cavitation @ < Qcritique

4.3.4 Facteur de cavitation ou facteur de cavitation de Thoma (o) :

Le facteur de cavitation (o ) est défini comme le rapport entre la hauteur manométrique totale
a l'entrée au-dessus de la pression de vapeur du cbté aspiration de la pompe et la hauteur
manométrique développée par la pompe et on définit o comme constante de Thoma.

o = H,, au-dessus de la pression de vapeur a I'entrée de la pompe / Hauteur développée par la
pompe

NPSH
o=—"

H
Une version de I'équation reliant le coefficient critique de Thoma a la vitesse spécifique ng

pour les pompes a une seule entrée qui montre la dépendance du coefficient de cavitation sur
le rendement volumétrique, ny:

o = [(88x 1074 /n3Ind/?

Dans les pompes a une seule entrée, a double entrée et a flux axial, la valeur critique du
coefficient de Thoma peut étre donnée sans rendement par les expressions [V. Kadambi] :

c=122-107* n;l/S (Pompe a une seule entrée)

4/3

o =17.6847 - 10 n; (Pompe a deux entrée)

Pour assurer une marche sans cavitation :

o-H< (NPSH)diSp

La vitesse spécifique limite pour un circuit d’aspiration donné est:

@

Ns = 374
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Vitesse limite de rotation n
4.4. Influence de la cavitation sur la performance de la pompe :

Pour une pompe qui cavite, on observe une altération des caractéristiques : H — Q,n —

Q) P — Q
La chute des caractéristiques dépend de la vitesse spéécifique n,

1- Chute brusque : ng <30
2- Chute graduelle : 30<n, <120
3- Dégradation progressif: n, > 120

H

Figure 4.7 : diagramme Q-H : chute de rendement

La chute du rendement est un signe de I’apparition de la cavitation

Précautions a prendre contre la cavitation:
Les mesures suivantes doivent étre prises pour éviter la cavitation :

1. Faites fonctionner le dispositif d'écoulement de liquide a une pression suffisamment
élevée et ne laissez pas tomber en dessous de sa pression de vapeur. Si le liquide qui s'écoule
est de I'eau, la hauteur de pression absolue ne doit pas étre inférieure a 2,5 m d'eau.

2. Les pertes d'aspiration doivent étre minimisées par l'utilisation de tubes d'aspiration de
grand diameétre avec moins de coudes, crépines... que dans le tuyau de refoulement.
3. Des matériaux ou revétements spéciaux tels que I'aluminium-bronze et l'acier

inoxydable, qui sont des matériaux résistants a la cavitation, doivent étre utilisés.
4. Choisir une pompe de (NPSH) requis inférieur.

5. Les contours de surface peuvent étre congus pour retarder I'apparition de la cavitation,
mais cela ne peut pas étre empéché.
6. Dans un systeme ouvert, la pompe doit étre installée au point le plus bas possible.
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7. Dans un systeme en boucle (fermé), la pression d'aspiration doit étre aussi élevée que
possible (c'est-a-dire un grand diametre de conduite d'aspiration, un grand diameétre d'ceil et un
grand débit a I'entrée).

8. Réduire I'effet de blocage (phénomene de jet et de sillage) des pales de la turbine
(optimiser le nombre de pales).

4.5. Application de la similitude :
(NPSH) _H'_(Q'\* (n'\
(NPSH) — H \Q) \n

Exercice 4.1 :

L'eau entre dans la pompe avec une pression de 20 kPa, une température de 50 et un debit
volumétrique de 15 m/s. Si le diametre du tuyau d'entrée de la pompe est de 0,25 m.
Calculons le NPSH a I'entrée de la pompe, en considérant la pression de vapeur d'eau comme
12.35kPa

Solution :
. 4Q  4x0.15 306
= 2D? ~ m(0025)2 - >06m/s
P VP P
NPSH;;., = — + — — —
W pg 29 pg
20000 3.062 12.35 x 103

=1.257m

~9.81x 1000 * 2x9.81 1000 x 9.81

Exercice 4.2 :

Considérons un réservoir qui a une surface libre a 2,3 m au-dessus de l'axe de la pompe,
contenant du n-butane maintenu a son point d'ébullition de 37,8°C. Les pertes par frottement
sont calculées a 5 J/ kg dans les conditions d'écoulement étudiées - estimez le NPSHd, si la
pression de vapeur du n-butane a 37,8°C est de 3,59 bar et la densité relative est de 0,56.

Solution :
Etant donné que le liquide est en ébullition, la surface libre est a 3,59 bar.

3.59-10° 3.59-10°
NPSHusp = 5567105 7229 7>~ 356103

NPSHy;s, = 1.99m de butane

= 19.525/ /kg
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Exercice 4.3 :

Une pompe centrifuge est utilisée pour pomper de lI'eau a une température de 25 °C a partir
d'un réservoir qui, selon la figure ci-dessous, le niveau de l'eau de source est a 2,2 m en
dessous de la ligne centrale de I'entrée de la pompe, le diamétre du tuyau d'entrée est de 24
mm , et la longueur du tuyau du réservoir a lI'entrée de la pompe est de 2.8 m. Si, en plus de la
perte de charge dans le tuyau, il y a deux sous-pertes, lI'une est la chute d'entrée avec un
facteur de perte de 0,85 et l'autre est une chute de coude a 90 degrés avec un facteur de perte
de 0.3, calculez le NPSH de la pompe. Débit de la pompe est de 40 I/m et coefficient de
frottement des canalisations considérez I'entrée comme 0,022.

Pompe _
P,.. = 101.3kPa 2y
L'eau & T=25°C. p=997kg/m? Zy-Z4
A
P, = 3.169kPa
= —Z4
Réservoir
Solution :
P,V P,V
—+—+Zy=—+—+2Z; + (AH
pg T2g v pgtag At (BHey
P, P V{
Zl _ZA =_____1_(AH)asp
pg P9 29
P, V¢ P,
NPSHy;) = —+——— 5>
WP pg 29 pg
PV F,
— +— = NPSH;;;, + —
pg 29 “wr T pg
P, P,
=72y —Zy = E - NPSHdisp - E_ (AH)asp
PA Pv
- NPSHdisp = E_E_ (Zl _ZA ) - (AH)asp

(AH) g == g (r(5) + K+ 2)
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4)(L
_ 40 _**7000x60

% = = 1.474
7D? _ 71(0.024)2 m/s

(AH),,, == L1747 (o 022 ( 28 ) +0.85+0 3)
@p 29 \7 0.024 ' '

(AH)gsp = 0.412m; Zy — Z, = 2.2m

PA Pv
NPSHdisp = E - E_ (Zl - ZA ) - (AH)asp

101 x 103 — 3.169 x 13
NPSH g5, = 981997 —22-0412 = 7.4m
Exercice 4.4 :

Une pompe centrifuge a 1750 tr/min est située dans un circuit comme le montre la figure ci-
dessous. Le niveau d'eau dans la source d'entrée est 3,5 pieds=1.0668m plus haut que la
conduite centrale de la pompe, et la conduite d'entrée est un tuyau d'une longueur de 1.829 m
et d'un diamétre de 0.127m avec un coefficient de frottement de f = 0,0237, un coude a 90
degrés , avec un coefficient de perte de K= 0,71 et une entree avec un facteur de chute de K =
0,5 et une vanne complétement ouverte avec un facteur de chute de K = 19,0 sont formées.
Calculez le NPSH de la pompe a un débit de 0.0631 m3/s considérez la pression de vapeur
d'eau comme 0,507 P,;, = 0.03495 bar et la pression atmosphérique comme 14,7 Psia=1.0135
bar. Si la valeur de NPSHy = 4.572 m, les performances de la pompe sont-elles optimales ?

~—a

Solution :
P V2 P P—P
NPSHdisp = [_ + _a] - = -—H ertes
pg 298 pg  pg p -
2 g;ﬂ: .
P T P P, P 4
NPSHdisp = E‘Fé _ézﬁ_é_(hga-l_(AH)asp) Z,
73 E‘ Y ;:s'l_'h
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Py

Py
NPSHdisp = E_ E - (Zl - ZA) - (AH)asp

2 VZ VZ VZ

Ve /L
(AH)asp :fﬁ<a> +K1—g+K2—g+K3_

V2 L
(AH)asp == E(f <E) + Kl + Kz + Kg)
_ 4Q _4><0.0631

V =
nD?  1(0.127)2

= 4.8768m/s

(AH) 4, = 48768° (0 0237 1.829 +05+071+0 19) = 2.1092
wp =29 U 7oa27 0T 7)) T etTem
7, —Z; = 1.0668m
PA Pv
NPSHy, = ——— + 1.0668 — 2.1092 = 8.9916 m
Pg PY

NPSHg = 4572m

NPSHyisp > NPSH,..q;s 1l n'y adonc aucune possibilite de cavitation dans la pompe

Exercice 4.5 :

Une pompe aspire de l'eau a un débit de 20 L/s a partir d'un large réservoir ouvert a
I'atmosphére avec une pression de 101,325 kPa, la pompe est située a une hauteur z = 4 m au-
dessus de la surface du réservoir. Le diamétre du tuyau est de 7,6 cm et le tuyau d'aspiration
mesure 10 m de longueur. Le coefficient de perte a I'entrée est K, = 0,8, le coefficient de
perte du coude est K. = 0,6 et la rugosité du tuyau est de 45um, sa valeur est f = 0,0187
Trouvez le NPSH et la vitesse spécifique d'aspiration sachant que la vitesse de l'arbre est de
1800 tr/min, et P, = 3782Pa.

Solution : Un volume de contr6le contenant l'eau dans le réservoir et dans le tuyau
d'aspiration est :

(TS P
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De sorte que la hauteur d'aspiration positive est :

P, L 1, P,
NPSH =——Z—<f—+Ke+KC)—Vp——
Py D 2 rg

La vitesse dans le tuyau est calculée comme :

P~ A, mDZ 1000-7-0.0762

Le facteur de frottement pour un tuyau en acier commercial d'une rugosité de 0,045 mm, sa
valeur est f = 0,0187 et la hauteur d'aspiration positive nette est donc :

4,412 3782
2-981 998-9.81

101325

_— — 2.14m
998 -9.81

10
NPSH = 4 — (0.0187— + 0.8 + O.6>
0.076

La valeur de la vitesse spécifique d'aspiration devient

_ n/Q  1800-m-v0.020
s = GNPSH3/% ~ 30 (9.81 - 2.14)3/

= 2.72

Pour une pompe a simple flux, une regle approximative est de maintenir la vitesse spécifique
d'aspiration en dessous de n,= 0,3 et pour un double flux, en dessous de n, = 0,4.

Etant donné que la vitesse spécifique d'aspiration est inférieure au critére n, = 3,0, la pompe
sur cette base ne subira pas de cavitation. Cependant, si la pompe de la figure ci-dessous est
utilisée, ce debit montre que la valeur de NPSH g est proche de celle calculée ici, de sorte que
le début de la cavitation est proche.
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Figure : Un ensemble typique de courbes de performance pour
une pompe centrifuge a 1750 tr/min.
Exercice 4.6 :

Soit a transférer de I’octane liquide a 20°C contenu dans un réservoir a pression
atmosphérique. La hauteur géodésique d’aspiration est de 5 m et la pression atmosphérique
( Py) s’exercant sur la surface du liquide est de 1 bar. A 20°C, la masse volumique de I’octane
est de 700 kg/m?3 et sa tension de vapeur P, est de 0,013 bar. La perte de charge ha' dans la
tuyauterie est estimée a 1 m.

1) Calculer 1leNPSH i),

2) Déduire le NPSH,., maximal pour éviter le phénomene de cavitation.
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Chapitre 5 : Turbines hydrauliques
5.1. Introduction :

Les turbines hydrauliques sont des machines qui transforment I'énergie de I’eau (énergie
hydraulique) en énergie mecanique. L'énergie de I'eau peut étre stockée sous forme d'énergie
potentielle, par exemple dans les barrages et les réservoirs, ou sous forme d'énergie cinétique
dans les cours d'eau. L'arbre de la turbine est relié directement au générateur électrique qui
transforme I'énergie mécanique en énergie électrique. On appelle c¢a "I'énergie
hydroélectrique".

5.2.1. Classification des turbines hydrauliques :
Les turbines hydrauliques sont classées en plusieurs catégories en fonction de :

1. I'action de I'eau sur les pales :
Ou de I'énergie disponible a I'entrée de la turbine, dans ces catégories on a deux types : les
turbines & impulsion et turbines a réaction

Turbine a impulsion : Dans ce type de turbine, I'énergie du fluide entrant dans le rotor est
sous forme d'énergie cinétique de jets. Exemple : turbine Pelton. Dans une turbine a
impulsion, la pression du fluide qui s'‘écoule sur le canal est constante. Dans la pratique, cette
pression est la pression atmospheérique. Toute I'énergie potentielle disponible a I'entrée sera
entierement utilisée pour produire de I'énergie cinétique, qui a son tour sera utilisee par un
effet purement impulsionnel pour produire du travail. Dans I'ensemble, dans une turbine a
impulsion, I'énergie disponible a I'entrée de la turbine est uniquement I'énergie cinétique.
Turbine a réaction : Dans cette turbine, I'énergie du fluide entrant dans le rotor est sous
forme d'énergie cinétique des jets et d'énergie de pression de la turbine. Exemple : turbine
Francis et turbine Kaplan. Dans une turbine a réaction, le corps de la turbine est rempli d'eau
et la pression de I'eau varie au cours de I'écoulement a travers le rotor, en plus de I'énergie
cinétique provenant de la tuyére (pales fixes). Dans l'ensemble, I'énergie potentielle et
I'énergie cinétique sont disponibles a l'entrée des turbines a réaction pour produire de
I'énergie.

2. la direction de I'écoulement du fluide dans le canal :

Les turbines sont classées comme suit : turbine a flux tangentiel, turbine a flux radial, turbine
a flux axial et turbine & flux mixte.

Turbine a flux tangentiel: Dans ce type de turbine, I'eau frappe la roue dans la direction
tangentielle, ces turbines sont également appelées turbines a flux périphérique. Exemple :
turbine Pelton.

Turbine a flux radial : Dans ce type de turbine, I'eau s'écoule a travers le canal dans la
direction radiale. Exemple : turbine Francis.
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Turbine a flux axial : Dans ce type de turbine, I'eau s'écoule a travers le canal dans le sens
axial. Exemple : turbine Kaplan.

Turbine a flux mixte : dans ce type de turbine, I'eau entre dans la roue radialement et sort de
la roue axialement. Exemple : turbine Francis.

3. La hauteur de pression sous laquelle la turbine fonctionne :
Turbine a impulsion a haute pression : roue Pelton

Turbine a réaction a moyenne pression Ex : Francis

Turbine a réaction a faible pression Ex : Kaplan, hélice

4. la vitesse spécifique de la machine :

Les turbines sont classees en trois catégories : les turbines a faible vitesse spécifique, les
turbines a vitesse spécifique moyenne et les turbines & vitesse spécifique élevée. vitesse
specifique et turbines a haute vitesse spécifique.
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(c)
Figure 5.1:Typical runners (a) Pelton turbine, (b) Francis turbine, and (c) Kaplan turbine. (Courtesy of Voith Hydro, Inc.)
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Figure 5.2 Range of application for various types of hydraulic turbines. (From fundamentals of turbomachinery);
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Figure 5.3 : Guide de sélection des turbines hydrauliques. (From Walters, R. N. and Bates, C. G., (1976)

5.2.2. Sélection de turbines hydrauliques

La figure 5.3 présente un guide de sélection des turbines en fonction de la hauteur de chute et
de la puissance requises.

La turbine Pelton est une turbine a impulsion. Ces turbines ont généralement une hauteur de
chute de 200 m a plus de 1000 m et ces machines nécessitent un faible débit, ce qui explique
que la vitesse spécifique soit faible, de I'ordre de 10 a 30 %. Dans ce type de turbine, I'eau
frappe la roue le long de la direction tangentielle, Ces turbines sont également connues sous le
nom de turbines a flux périphérique (tangentiel).

La turbine Francis est une turbine a réaction. Ces turbines ont généralement une hauteur de
chute moyenne comprise entre 50 m a 200 m et ces machines nécessitent un débit moyen, la
vitesse specifique est donc moyenne, de I'ordre de 60 a 400. Dans ce type de turbine, I'eau
entre radialement et sort axialement ou vice versa, Ces turbines sont également connues sous
le nom de turbines a flux mixte.

La turbine Kaplan est également une turbine a réaction. Ces turbines ont généralement une
hauteur de chute trés faible, de lI'ordre de 2,5 & 50 metres et ces machines nécessitent un débit
éleve, d'ou une vitesse spécifique élevée, de I'ordre de 300 & 1000. Dans ce type de turbine,
I'eau s'écoule a travers le canal dans le sens axial.Ces turbines sont également connues sous le
nom de turbines a flux axial.
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La selection et la conception d'un type particulier de turbine doivent étre effectuées avec une
certaine discrétion, afin d'obtenir le meilleur rendement possible de la turbine.

La hauteur de chute, H (m d'eau), et le débit, Q (m3/s), sont pris comme données. On peut
supposer un rendement global de I'ordre de 0,85 ou 0,88. La puissance P est alors donnée
par :P = wQHn [W]

NVP

La vitesse spécifique peut étre calculée par : Ng = o

5.3. La turbine Pelton :

La turbine Pelton est une turbine a impulsion (a action) fonctionnant a haute hauteur de chute
et a faible débit. Dans cette turbine, I'eau provenant de la conduite forcée pénétre dans la
tuyére et en ressort sous la forme d'un jet d'eau a grande vitesse. L'énergie potentielle de I'eau
dans la conduite est convertie en énergie cinétique par la tuyére, qui est utilisee pour faire
tourner le rotor de la turbine.

Figure 5.4 : Turbine Pelton (YUNUS A. CENGELS, 2010)

L'eau provenant d'une source ou d'un réservoir a hauteur de chute élevée, comme un barrage,
pénétre dans le rotor de la turbine par des conduites de grand diameétre appelées conduites
forcées. Chaque conduite forcée est ramifiée de maniere a pouvoir accueillir par une tuyére a
son extréemité. L'eau s'écoule a travers ces tuyeres sous la forme d'un jet a grande vitesse qui
frappe les aubes ou les godets fixés a la périphérie de la roue. La Le rotor tourne et fournit un
travail mécanique a l'arbre. L'eau est évacuée a I'extrémité de la course apres avoir travaillé
sur le patin.
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5.3.1. Caractéristiques de performance

[ o

= B

Figure triangle de vitesse pour une turbine Pelton

La vitesse du jet d'eau a la sortie de la tuyere (ou a I'entrée des godets du rotor) est la
suivante :

C, =C,/2gH m/s (5.1)

Ou C, est le coefficient de vitesse de la buse, avec une valeur de I'ordre de 0,96-0,98. La
vitesse des godets Pelton est :

U=—g ™/s

Dans laquelle D est le diametre du pas (m) et N est la vitesse de rotation (tr/min) de I'arbre du
rotor.
Lorsque le facteur de frottement de la pale est c;, nous avons :

Wz =Cp X Wl
Wy = Cy X W,
U R0 W GATS L gt
~ * .fl .h_"ﬁ. H'J.
Cy T

Triangles de vitesse pour la coupelle Pelton a I'entrée et a la sortie

La vitesse d'entrée C; a la méme direction que la vitesse de la pale U est :

Wl = Cl - U
Cw =0
En outre, en ce qui concerne le triangle des vitesses de sortie, nous avons :
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CZU =U — W2 COS ﬁz (52)

En utilisant les équations précédentes, on obtient :

CZU = U—Cb XW1COS[;2
CZU = U—Cb X(Cl—U)COSﬁZ

Le travail spécifique W est donné par :

W = U(ClU - Czu) (EUIer)
W =U[C; —U + ¢, (C; — U) cos ;]

W =U(C; — U)(1 + ¢, cos B,)

U U
= C_1<1 - C—1> (1 + ¢} cos B,)CE
W = ¢(1 - ¢)(1 +c, cos f2)CF (5.3)

Ou ¢ =U/C; est le rapport de vitesse. Pour une installation donnée, c,, 8, et C; sont des
constantes. Le travail spécifiqgue W est maximisé lorsque dW/d¢ est egal a zéro, ce qui se
traduit par ¢ =0,5. D'ou :

Winax = 0.25(1 + ¢}, cos B,)C? (5.4)

5.3.2. Rendement de la turbine Pelton

L'efficacité hydraulique n;, = CIZ/V7 atteint une valeur maximale de
1
T’ — Wmax
Tz

Le rendement hydraulique est obtenu sous la forme suivante :

1+ Cp COS ﬁz (55)
e

Cette expression est valable pour I'équation de définition :

B

nh=F

Ou le rendement hydraulique est définie comme le rapport entre la puissance du rotor et la
puissance disponible dans le courant d'eau d'entrée. (n;,), y compris I'effet des pertes a la
sortie, le frottement du fluide sur la surface des pales, etc.

On peut rappeler la définition de l'efficacité volumétrique n,, comme suit :
_(Q-1Q) (5.6)
Ny = T
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La réduction du débit volumétrique dans une turbine (AQ) était auparavant attribuée aux
fuites. Dans le cas de la turbine Pelton, cette perte peut également étre attribuée au débit
volumétrique "inefficace" qui se trouve dans les couches extérieures de I'eau dans le jet, qui
ne peut pas étre aussi efficace que le cceur du jet pour exercer la force sur les godets.

Le rendement mécanique (n,,) a également été défini comme suit :

P. — Perte mécanique

Nm = b
r
Le rendement global est alors donné par :
Ng = Mn X My X 1y (5.7)

Parametres de conception d'une turbine Pelton :
¢ est d'environ 0,45 ou 0,46, de sorte que :

U = (0.4520.46)C; M/ (5.8)

Le débit volumétrique total disponible est réparti de maniére égale entre les jets. Le debit par

gicleur est de : Q; = % , n=1273..

Ensuite, le débit volumétrique dans un jet = surface du jet xla vitesse du jet :

Q; =(#)Cl etdonc: d = |=2

71'C1

Les caractéristiques géometriques de la double coupe Pelton sont la longueur (L), la largeur
(B) et la profondeur (T ) de la double coupelle. Ces parameétres sont optimisés en fonction du
diameétre du jet d, et sont spécifiés par les équations suivantes :

L=(23~28)d
B=(28~32)-d
T = (0.6 ~0.9) - d

Le nombre de godets est également optimisé et se présente comme suit :

0.5D (5.9)
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Exercice 5.1:

Concevez une turbine Pelton pour un projet ou la hauteur de chute disponible est de 510 m et
le débit uniforme est de 0,03 m3/s. Supposez un rendement global de 0,867, un coefficient de
vitesse de la buse de 0,985, un rapport de vitesse de 0,46 et une vitesse de 1500 tr/min.

Donnée :
H =510m, Q =0.03 m3/s, Ng = 0.867, ¢ = 0.46, ¢, = 0.985, N = 1500

9810 x 0.03 x 510 x 0.867

P =woQHn = = 130.13kW
@QHn 1000
La vitesse specifique est N, = ﬂf
H%
1500 xv130.13
T 51054 T
Vitesse de jet : C, = c,\/2gH

C; = 0.985V2 x 9.81 x 510 = 98.53 m/s

) . . ) _ ﬂ_ 4x0.03
Diamétre de jet : d= ,/,Tcl = w/nx98.53
d =0.0197m ~ 2 cm

Diametre du rotor : D = 0.46C; X %

60
tx1500

D = 0.46 x 98.53 x = 0.577m =57.7cm

Le rapport de jet : % = % = 28.85

Nombre de godets = 0.5 x 28.85 + 15 = 29.42~30

Z=30

Longueur du seau =2.3d =2.3 X 2=4.6 cm ; Largeur du godet =2.8d =2.8 x 2 =5.6 cm
Profondeur du godet =0,6d = 0,6 x 2 = 1,2 cm ; Angle d'entrée = 5°

Angle de sortie = 180-165=15°

Exercice 5.2:

Une turbine Pelton tournant a 600 tr/min a une hauteur de chute nette de 260 m au niveau de
ses tuyeres. Elle est alimentée en eau & un débit de 2 m*/s. Le rapport de vitesse de la machine
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est de 0,46 et le coefficient de vitesse de la tuyere est de 0,98. Calculez le diametre du jet, le
diameétre de la roue et les dimensions principales des godets Pelton, avec un angle de sortie de
B, = 20° On estime que 0,015 m3/s d'eau est inefficace dans le systéme. Les pertes dues au
vent et aux roulements sont de 60 kW. Prenez une premiére approximation du rendement
global de 91%. Calculez ensuite le rendement hydraulique, le rendement volumetrique et le
rendement mécanique réels et le rendement global.

Solution : donnée N=600tr/mn, H=260m, Q=2m°%s, $=0.46, c, = 0.98, B, = 20°,AQ =
0.015m3/s

ngy = 0.91, Perte mécanique=60Kw.

P = wQHn

p 9810 x 2 x260x0.91

1000 = 4642kW

La vitesse spécifique est

600x+/4642
Ns S 260—5/4 S 3915

Vitesse de jet : Cy = c,/2gH

C; = 0.98vV2 x 9.81 X 260 = 70 m/s

md?
Qi = (T) G

A cette vitesse spécifique, deux jets doivent étre choisis et le débit de chaque jet doit étre égal
a la moitié du débit total. Le débit par jet est donc de 1 m3/s.

Diamétre de jet:  d = /% = /% = 0.1349m = 13.5 cm
1
Le rapport de vitesse : ¢ = Ci = 0.46

1

Ona:

D’oll ; U = 0.46C;

U=046x70=322m/s
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Deplus: U =22~ p =20 280322 _ 4 3o5m = 102.5cm
60 N X600
Le rendement hydraulique :
_1+4cosp,
NMh = 2
1+ cos 20
My = ———— = 0.9698
Nh = 97%
Le rendement volumetrique :
g = @700)
! Q
2—0.015
My = ———— = 0.9925
n, = 99.25%

La puissance au rotor :
Pr = wQHXannh

= 98108 X 2 X 260 x 0.9925 X 0.97/1000
P. = 4911kW

Le rendement mecanique :
P. — Perte
nm = P
),

491160 _
Mm="4911

Nm = 98.78%
Ng = My X Ny X Ny =95.1%

Exercice 5.3:

Un jet d'eau de 137 mm de diamétre sortant d'une tuyere frappe les godets d'une roue Pelton et
le jet est dévié d'un angle de 165° par les godets. La hauteur disponible a la buse est de 400 m.
En supposant un coefficient de vitesse de 0,97, un rapport de vitesse de 0,46 et une réduction
de la vitesse relative lors du passage a travers les godets de 15 %. Trouvez (i) la force exercée
par le jet dans la direction tangentielle, (ii) Puissance développée

Données. d =137mm=0,137m, H=400m, C = 0,97, 8, = 180-165 15°, $=0,46
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Solution :

La surface de tuyere :

a= %dz = % x 0.1372 = 0.1474m?

Vitesse de jet :

C, = c,\J2gH = 0.97v2 X 9.81 x 400 =
85.93m/s

Vitesse du godet :

U= ¢/2gH = 0.46v/2 x 9.81 x 400 =

Angle
40.75m/s -

de déviation 165°
Ci, = C; — U = 85.93 — 40.75
=45.18m/s

C,, = 0.85C;, = 0.85 X 45.18
= 38.4m/s

Cy, cos B, = 38.4 X cos 15
= 37.092m/s

Depuis €5, cos 8, < U on prend a, > 90°

Par conséquent, les triangles de vitesse sont construits comme le montre la figure.
A partir du triangle de vitesse de sortie :

U—-Cyy 15 40.75 — Cy,, c 3.658m/
-5 = — = 3.
G cos 364 2u m/s

cos 5, =

La force exercée par le jet :
F; = paCy(Cyy — Coy)
F, = 1000 x 0.01474 x 85.93(85.93 — 3.658)
F, = 104206N
La puissance développée :
F, xU 104206 x 40.75

=000 — 1000 = 4246.4kW.
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5.4. Turbines a réaction : roue Francis

La turbine Francis est une turbine a réaction. Les premieres turbines Francis étaient a
écoulement purement radial, mais les turbines Francis modernes sont a écoulement mixte dans
lesquelles I'eau entre radialement dans le canal et en sort axialement au centre. (La figure 5.4
présente les principaux composants des turbines Francis). Avant la roue, une partie de
I’énergie potentielle (de pression) est traduite en énergie cinétique dans les composantes
statiques (avant directrices). Dans la roue, I’écoulement subit des changements de direction et
de pression. Ces variations sont transmises aux aubes de la machine, dont I’origine du nom de
réaction. Le fonctionnement d’une telle machine ressemble fortement au fonctionnement «
inverse » d’une pompe centrifuge. Bien que la vitesse absolue et la pression diminuent lors du
Passage dans le rotor, a la sortie demeure une quantité d’énergie cinétique résiduelle. Le
diffuseur, situé en aval de la roue, permet de traduire cette énergie cinétique en pression et
produit un effet” d’aspiration a la sortie du rotor. Ceci, est bénéfique pour I’accroissement de
la puissance transmise a la roue.

aubes
diecirices
 (alustables) eomees SN Aubes directrices
( W )
\_ -
W,
sple 1 bache
I| i sphale
| \ ——

Béache spirale

Aspirateur

roue

aubage du
distributeur

béche de
spirale

aspirateur ———a=
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Figure 5.4. Composantes d’une turbine Francis

5.4.1. Les principaux composants des turbines Francis

Béache spirale: enveloppe sous pression permettant la mise en rotation du fluide. la bache
spirale recoit I’eau sous pression de la conduite forcée et la distribue vers I’intérieur de
I’anneau. La fonction principale est d'assurer une distribution uniforme de I'eau autour de la
roue. Sa tenue mécanique est assuree par un cercle d’entretoises profilées.

Aubes directrices (Distributeur) : Aprés la spirale, l'eau passe dans la série d'aubes
directrices ou d'aubes fixes qui entourent complétement la roue de turbine. Les aubes
directrices régulent la quantité d'eau entrant dans la roue et dirigent I'eau vers la roue et
définissant le débit a la turbine et I’intensité du tourbillon.

Rotor : Le rotor d'une turbine est constitué d'une série d'aubes incurvées disposées
uniformément sur la circonférence. Les pales sont congues de telle sorte que I'eau pénetre
dans le rotor radialement a la périphérie extérieure et le quitte axialement au centre. Le rotor
récupere I’eénergie du tourbillon pour la transformer en énergie mécanique.

Tube d'aspiration : Un aspirateur diffuseur recoit I’eau a la sortie de la roue et le conduit a la
sortie de la turbine, il permet d’abaisser la pression en sortie de roue, sous I’effet du dénoyage
éventuel de la machine et grace a une augmentation progressive de sa section de passage.

5.4.2 Caractéristiques de performance

L'efficacité hydraulique de la turbine Francis est obtenue sous la forme suivante :

U Cry (5.10)
NMh =
gH

Triangle de vitesse pour la turbine Francis : Dans les turbines lentes, moyennes et rapides
d'une turbine Francis, lI'angle de la pale d'entrée () est respectivement inférieur, égal et
supérieur a 90°. La composante de la vitesse absolue a la sortie est nulle (c'est-a-dire C,,,=0).
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L’angle 8 Triangle de vitesses a I’entrée Triangle de vitesses a la sortie
Cy
] . ‘ E“l?"
i BN U 114
RO T0< Ny <120 1
o, P

=l B:=90° Gy ,
,.W: ' H"Fl = Clr

120 < Ng < 220 orl [31
=
Ui= Clu
aiid
--’-_‘M B1=90° Cy 1 Y Wy

f r
i',/)rt
220 < N, < 350 RN - |
300 < Ny < 430 Cra,

Ul

1. Lavitesse d'écoulement ou vitesse radiale a I'entrée de la turbine est donnée par,
Cir =9y/2gH
Ou v est le rapport de débit compris entre 0,15 et 0,30

2. Lavitesse tangentielle du canal ou de la roue a I'entrée est donnée par U; = ¢+/2gH
Ou ¢ est le rapport de vitesse compris entre 0,6 et 0,9

3. Diametre de la canalisation :
Diamétre d'entrée (D;) de la canalisation, U; = mD; N
Diametre de sortie (D,) de la glissiere, U, = mD,N
Ou U, et U, sont respectivement les vitesses d'entree et de sortie du canal.

4. La hauteur de chute a l'entrée de la turbine, en supposant qu'il n'y a pas de perte
2
d'énergie, est donnée par, gH = (U;Cy, £ U,C5,,) +C72 donc: H= é[(Ulclu +

3
Uz Cyy) + >
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5. Ladecharge a la sortie est radiale, alors I'angle de I’aube de guidage a la sortie est de
90°.
C.-é-d, a, = 90° et CZu = 0.

6. Le débit a travers la turbine est donné par, Q = AV = nD;B;C;, = nD,B,C>,
Ou A est la surface d'écoulement a travers le canal, D est le diametre du canal, B est la
largeur du canal et C, est la vitesse d'écoulement.
Si "n" est le nombre d'aubes dans le canal et "t" I'épaisseur de I'aube, alors :

Q = (mDy — nty)B,Cy, = (WD, — nty)B,Cy;

Normalement, on suppose que :
Dl = 2D2 ) ClT = CZT ,BZ = ZBl

7. Le rapport entre la largeur et le diamétre est donné par : r = % , allant de 0,10 a 0,38.
1

Exercice 5.4:

Une turbine & réaction & flux entrant avec un débit de 0,6m®s sous une hauteur de chute de
15m développe 75kw a 400 tr/mn. Les diametres intérieur et extérieur du rotor sont
respectivement de 40 cm et 65 cm. L'eau quitte la sortie de la turbine a 3m/s. Calculez
I'efficacité hydraulique et les angles des pales d'entrée. Supposez que le débit radial et la
largeur sont constants.

ny =? p1=?
DN 7 X 0.4 X 400
1=~ 77 U = — 0 - 8.31m/s
U nD,N U 7 X 0.65 X 400 13.61
= —_— = = .
277560 1 60 m/s

D’ apres Euler :

W = ¢, U; — Cp, U, = Cy,,Uy = 75kW
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Cir = Y4/2gH ou vy est le rapport de débit compris entre 0,15 et 0,30.

Ci, = 0.25,/29g15=4.3m/s.

tanf; = _Gr —— B; = tan™! (L> = 80.5°
(Cry — Uy) (Cry — Uy)
Clu Ul
e Ut B ST
U oH %
Exercice 5.5:

Dans une turbine a flux radial entrant, le diameétre extérieur de la roue est de 1,05 m et le
diameétre intérieur est de 0,5 m. La vitesse de la roue est de 400 tr/min. L'eau liquide entre
dans la roue a une vitesse de 25 m/s sous un angle de 15° par rapport a la tangente de la roue a
I'entrée. Le refoulement a la sortie est radial et la vitesse absolue est de 5 m/s. Trouvez les
angles des pales de la roue a I'entrée. Dessinez les triangles de vitesse. Quelle est la puissance
de sortie par unité de masse de flux d'eau a travers la pale ? Trouvez également le degré de
réaction, le facteur d'utilisation et 8, et la pression statique a I'entrée de la turbine, si la

pression statique a la sortie est de 1 bar.

Solution :

D; =05m D, =1.05m N =400rpm C; =25m/s a; =15° C, =5m/s, a;

=90° C,, =0
Flux radial entrant f; = 90° débit a la sortie= radial

Les vitesses tangentielles :

_mDN 7 x0.5x400

1= "¢ 0 =10.47m/s
_mDoN _mx105x400 oo
17760 60 = eLIIMm/S
Entree Sortie
Cl Cl?"
el a

l“—"ﬁ: —

25
=—=10.83m/s

cosagy =— oo (C =
1 Cy 1™ cos15

La puissance de sortie par unité de masse
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P = m(CluUl)
P =1(10.47 x 10.47) = 109.62kW

Degré de réaction :

P —%(cf —C%) 109.62 —%(10.832 —52)

R= P 109.62

R = 0.57

Facteur d’utilisation :

P 10962
€T 1,7 1_,
P+§C2 109.62 +75
e = 0.25
C 5
— -1(22) = -1
Pz = tan (U2> tan (21.99)
B, = 12.80°
Exercice 5.6:

Dans une turbine a réaction a arbre vertical et a flux entrant, la somme de la pression et de la
hauteur cinétique a I'entrée du carter en spirale est de 120 m et la distance verticale entre cette
section et le niveau du canal de fuite est de 3 m. La vitesse périphérique de la roue a I'entree
est de 30 m/s, la vitesse radiale d'écoulement de I'eau est constante & 9 m/s et le refoulement
de la roue est sans tourbillon. Les pertes hydrauliques estimées sont (a) entre I'entrée et la
sortie de la turbine des aubes directrices 4,8 m (b) dans la roue 8,8 m (c) dans le tube

d'aspiration 0,79 m

(d) hauteur cinétique rejetée dans le canal de fuite 0,46 m. Calculer l'angle des aubes
directrices et I'angle des pales de la roue a I'entrée et les hauteurs de pression a I'entrée et a la

sortie de la roue.

Solution :

U =30m/s, Z, =3m, Zd = 0.79m,
C 2

Clr = 9m, E = 0.46m

L’hauteur totale a I’entréeH :

Hr =120+ 3 =123m

L’hauteur totale de pertesH; :

H, =48+8.8+0.79 + 0.46
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H, = 14.85m

L’hauteur du travail équivalent H :
H = HT - HL
H = 108.15m

ar
‘: : * - ﬁ;?\x
FLE o U
Clu
Travail effectué
C, U
=21 108.15m
108.15 x g

W= —p— =35.36m/s

1
g, < G 9
M = T 3536
a; = 14.27°

Wl 9
tanf; =

Ciu —U; 3536 —30
B, =59.22°

Hauteur de pression a I'entrée = hauteur cinétique a l'entrée - énergie cinetique a I'entrée -
pertes hydrauliques

Hauteur de pression a l'entrée = 120-120 — i C} —4.8=4734m/s

P, C3 P;

CZ

2 3

—+—=+H;+y)=—+-—=+0+h
pg 29 ° pg 29 !

D’ou :

hs : Perte d’energie entre 2-2 et 3-3

::—; : L’hauteur de pression atmosphérigque +y

P3 Pa

—_— — +

P  PY Y

Donc,

P, C? P, C?

—+—+H;+y)=—+—+y+h

pg 29 T T g Tog YT

PZ CZ2 a CS;

—+ = =—+—+h

pg 29 ° 29 7
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a partir de triangle de vitesses on a :
C, = Cy = C, = 9m/s (lavitesse d’écoulement est constante)
Appliquant I’equation d’energie entre I’entrée et la sortie de I’aspirateur on trouve :

P, C? Cd?

Y 4+ 43=Pd+—+27d
P9 29 29

Py o +3=0+0.46+0.79
pg 2x981 ~ ' '
22— _588m

Py

Exercice 5.7:

Une turbine a réaction a flux entrant avec décharge radiale avec un rendement global de 80%
est nécessaire pour développer 147 kW. La hauteur de chute est de 8 m. La vitesse
périphérique de la roue est de 0,96,/2gH, la vitesse radiale de I'écoulement est de 0,36,/2gH.
La roue doit faire 150RPM et les pertes hydrauliques dans la turbine sont de 22% de I'énergie
disponible. Déterminez : (i) I'angle de I'aube directrice a I'entrée, (ii) I'angle de I'aube de la
roue a I'entrée, (iii) le diamétre de la roue et (iv) la largeur de la roue a I'entrée.

5.5. Turbine Kaplan

La turbine Kaplan est une machine a réaction. Les éléments principaux d'une turbine Kaplan
sont semblables a ceux d'un turbine Francis, soit, une bache spirale, un distributeur avec des
aubes directrices, un rotor et un diffuseur. Celui-ci est essentiellement une conduite conique
qui permet de récupérer la composante axiale de la vitesse sous la forme de pression.
L'innovation de Kaplan sur les turbines existantes, a été celle de corriger le pas en fonction de
la puissance demandée. Pour ce faire, la roue comporte des pales réglables qui changent leur
angle pour s'adapter ainsi a un débit variable.

La vitesse spécifique est élevée, puisqu'étant une machine axiale, le débit est grand et la
charge relativement faible. Notamment, les turbines Kaplan sont utilisées pour les basses
chutes de moins de 50 m.

La turbine Kaplan fonctionne selon le principe de la réaction a flux axial. le fluide est déplacé

par la roue dans une direction parallele a I'axe de rotation de la roue.

Une turbine Kaplan fonctionne de la maniére suivante :

Dans un premier temps, on introduit I'eau dans la volute , le corps du rouleau a partir de la
conduite forcée. Quand I'eau s'écoule a l'intérieur de la volute, les aubes directrices dirigent
I'eau de la volute vers les pales de la roue. Ces pales sont flexibles et peuvent changer de
position en fonction des exigences du débit. Au moment ou I'eau entre dans la zone de la roue,
elle effectue un virage de 90° afin de pouvoir frapper les pales de la roue dans une direction
axiale. Lorsque I'eau frappe les pales de la roue, celles-ci commencent a tourner sous l'effet de
la force de réaction de I'eau.
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4 réaction
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Figure 5.3. La turbine Kaplan

5.4.1. Caractéristiques de performance

Triangles de vitesse pour une turbine Kaplan :

A la sortie, I'écoulement est toujours axial, sans composante de vitesse tourbillonnaire (c'est-
a-dire Cy, = 0). Les triangles de vitesse d'entrée et de sortie de la turbine Kaplan sont les
suivants :

W
C 40 - e
! Cl'r" t Cor Cs '
1 2 z
LI - B e B
Ciy U
v C2u=
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5.4.2 Parameétres de conception de la turbine Kaplan :

1. La vitesse d'écoulement ou vitesse radiale a I'entrée de la turbine est donnée par C;, =

¥y2gH

Ou vy est le rapport de débit compris entre 0,35 et 0,75.
2. La vitesse d'écoulement reste constante tout au long du canal, C;, = C,, = C,..
3. Le débit a travers le canal est donne par :

Q=7 (D*—d))C,
Ou D est le diametre de la pointe ou le diameétre extérieur du patin et d est le diamétre du
moyeu
4. Si le flux a la sortie est axiale, I'angle de la pale de guidage a la sortie est de 90°.
C'est-a-dire, a, = 90° et C,, = 0.
5. La hauteur de chute a I'entrée de la turbine, en supposant qu'il n'y a pas de perte d'énergie,

est donnee par,
1 C?

C1,U W 1%
H ' ™7 pgQac,u” pgQH

Np =

Exercice 5.8:

Une turbine Kaplan produit 80 000 CV sous une hauteur de chute de 25 m, avec un rendement
global de 90 En prenant la valeur du rapport de vitesse = 1,6, du rapport de débit = 0,5 et du
diameétre du moyeu = 0,35 fois le diametre extérieur. Trouvez le diamétre et la vitesse de la
turbine.

D=? N=?
kilwatts = hp x 0.7457
W = 80000 x 0.7457 = 59.656kW
Mo =270.27m3/s

= Q =
pgQH pgQn.H

C, = /2gH = 0.5V2 x 9.81 x 25 = 11.1m/s

X Q

r

_Tep2_ gy X _2_2_2_22_2_ 2y —
Q=2(D?—d))C, > — =D d—D(l <D>>—D(1 (0.35)%) = 31.1

D = 5.95m.

U=, 2g9H
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Uy = ¢J2gH = 1.6 x V2 X 9.81 X 25 = 35.4m/s.

DN 60xU
U = Ui\ BNEN N =
60 XD

= 113.7tr /mn.

Exercice 5.9:

Déterminer le rendement d'une turbine Kaplan développant 2940 kW sous une hauteur de
chute de 5 m. Elle est équipée d'un aspirateur dont I'entrée est de 3 m de diametre et placé a
1,6 m au-dessus du niveau du canal de fuite. Un manometre a vide relié a I'entrée de
I'aspirateur indique une profondeur d'eau de 5 m. Supposons que le rendement de I'aspirateur
soit de 78 %.

Solution :

P=2940kW, H=5m, Hs=1.6m, P2/pg=-5m, Nasp=0.78, 1mp= ?

D’apres I’équation de Bernoulli on a:

Pz sz P3 ng
—+—=+H,=—+-—=+h
pg 29 * pg 29 !
(3) represente la sortie de I’aspirateur.
P, (2 C3
pg T2g T g
d =3im
P oy G G _ (G- 11 @
pg " 29 29 29 H
Ccs—C : ‘BE =5
—5+1.6=—%=3.4m Li| |"'s| plpg=s
) o b ¥
—»-- (C5 — C%) = 66.708 g [ H . =1.6m
v @
ry
Zs ligne de référence
vy - N
| @G-ch
_ Gain de pression reel dans l'aspiration 29 (G5 -=0G3) 0.78
Nasp = pression a l'entrée du tube B (C3) - (€5) S
29
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CZ _ CZ CZ CZ
# = 0. =2 =0.78 . — = 0.22 »—— C} = 0.22C}
(CZ) CZ CZ

Ona: (C? — C?) = 66.708 on trouve C, = 9.25m/s = Cy,.

s
Q = AC,, = Z(32)9.25

Q = 65.38m3/s
P(1000) 29440(1000)
No = = = 0.9167
p-g-Q-H 1000 x9.81 x 6538x%x5
no = 91.68%

Exercice 5.10:

Une turbine Kaplan produit 30000 KW sous une hauteur de chute de 9,6 m, tout en
fonctionnant & 65,2 tr/min. Le débit de la turbine est de 350 m3/s. Le diamétre de I'extrémité
(ceinture) de la roue est de 7,4 m. Le diametre du moyeu est 0,432 fois le diametre de
I'extrémité. Calculer : i) le rendement de la turbine ii) la vitesse specifique de la turbine iii) le
rapport de vitesse (basé sur le diametre d'extrémité) iv) le rapport de débit.

Solution :

P == 30000kW, H=9.6m, N=65.2tr/mn, Q=350m3/s, D=7.4m,d=7.4x0.432=

3.1968m, ny =2, N.=27, @ =2 =7
Entrée
€
Wi
Clrv :
& By
2 <«

P r Ly

fe—— o |y

U_nDN_nx7.4x65.2
60 60

T2 2 _
Q_Z(D _d)Cr_)_)Cr_

= 25.26m/s

Q 350
Ten2_q2y E 2 _ 2
" (D d?) Z (7.4 3.192)

C, =9.9953m/s.

_ P(1000) 30000(1000) oo
Moo= "G 0-H 1000x981x350x98
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_ NVP 652 x+V3x 10
- 5 5
H% 9.6%

S

= 668.3
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