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Abstract

Abstract

The pump and the um of the basic element in fluid mechanics which comes to solve the
problem of the transfer of fluid in the natural state where the fluid passes from a lower level to

a higher level.

In this study, we have defined and described the centrifugal pump, used theoretical and
experimental equations and compared them to determine the power and efficiency of the
pump by performing a simulation using EES to improve the performance of the centrifugal
pump, and we have worked on obtaining the different curves as a function of flow using this

program to determine the best data which gives the best performance.

The Key words: centrifugal pump, flow, loss, power, EES



Résumé

Résumé

La pompe et I’'un des éléments de base en mécanique des fluides qui vient résoudre le
probléme du transfert de fluide a I’état naturel ou le fluide passe d’un point inférieur a un

point supérieur.

Dans cette étude, nous avons défini et décrit la pompe centrifuge, utilisé des équations
théoriques et expérimentales et les comparer pour prédire la puissance et ’efficacité de la
pompe en effectuant une simulation a 1’aide de EES pour d’améliorer les performances de la
pompe centrifuge et nous avons travaillé sur 1’obtention des différentes courbes en fonction de
débit en utilisant cette programme pour déterminer les meilleures données qui donnent les

meilleures performances.

Les mots clés :  pompe centrifuge, débit, perte, puissance, EES
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Introduction générale

Les pompes centrifuges jouent un rdle primordial dans plusieurs secteurs de notre vie
quotidienne a savoir dans la canalisation et le contrdle du niveau d'eau, 1'exploitation miniére,
pétroliere, agricole et autres. Elles appartiennent & la famille des turbomachines. Elles ont
pour role de transformer 1’énergie mécanique de leurs moteurs d’entrainement en énergie
hydraulique. Chaque particule de fluide s’¢loigne de I’axe de rotation dans la traversée du
canal, son trajet est dit centrifuge. 1l est donc nécessaire de bien connaitre la facon avec
laquelle sont congues ces pompes afin d’améliorer et d'augmenter leur efficacité énergétique
et leurs performances en minimisant le plus possible les pertes. Cependant, le processus de
leur conception est une tache tres fastidieuse vu le grand nombre de paramétres géométriques
fondamentaux des composantes de la pompe a considérer. Dans cette optique, le constructeur
doit disposer des méthodes rapides, fiables et suffisamment précises pour la réalisation de la

géométrie d'une aube, d’une roue ou d'une volute d’une pompe centrifuge. [1]

L’utilisation trés large des pompes dans le secteur industriel et agriculture, a engendré
une diversification des pompes en fonction de différents criteres, notamment leurs tailles,

leurs modes d’utilisation, et enfin les matériaux de construction utilisés.

De ce principe, la pompe centrifuge, généralement connue parmi les praticiens par sa
robustesse, englobe a la fois tous les critéres cité ci-dessus. Elle est le type de pompe le plus
utilisé dans les secteurs industriels et agriculture, notamment grace a ses caractéristiques

d’efficacité, et surtout par rapport a son colt relativement acceptable.

De nombreuses recherches numériques, analytiques et expérimentales ont été menées
sur les pompes, pour améliorer leurs performances, notamment depuis le premier
développement effectué sur une pompe par John Appold en 1851, qui a utilisé une aube

courbée plutdt qu'une aube droite.

Le réle principal d’une pompe, est de transformer 1'énergie cinétique acquise par le
moteur, en énergie de pression. Pour bien comprendre ce processus, une étude des

composants de la pompe et leurs utilités, est indispensable.

En premier lieu, on commence par I’élément tournant a l’intérieur de la pompe,
dénommé la roue. Elle se compose de lames (aubes), leurs principal role est de transférer
I'énergie au fluide par I’augmentation de la pression et de la vitesse. Le fluide ensuite est
canalisé vers la tuyauterie de refoulement par la volute, cette derniere convertit la pression

dynamique, augmentée dans la roue, vers une pression statique, suivie par une réduction de la
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vitesse du fluide. Cette diminution peut étre réduite par un diffuseur, qui dirige le fluide

doucement vers la volute.

L’exposition des pompes aux pertes mécaniques et hydrauliques, affecte négativement
leurs performances. C’est dans ce contexte que ce chapitre traite de 1’analyse extensive des

pertes d’énergie dans les pompes centrifuges. [2]

Dans se travaille on fait une étude paramétrique veut dire le calcule de tous les
performances (a ’aide du logiciel EES) pour différents paramétres géométrique (comme
par exemple le nombre de aubes Z [D’anglefs, 1’épaisseur des aubes b.....ect) et pour
différentes fluides (c-a-d différentes p) et a la fin du calcule sélectionner la meilleur

configuration qui donne les meilleur performances.

Cette thése comprend 4 chapitres :

Dans le premier chapitre, une étude bibliographique sur quelque des articles.
Dans le deuxiéme chapitre, généralité et description d’une pompes centrifuges.
Dans le troisieme chapitre, Etude théorique des pompes.

Dans le quatrieme chapitre, résultats de 1’étude paramétrique.
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Etude bibliographique

Les pompes et les compresseurs centrifuges ont atteint des niveaux d'efficacité de

I’ordre de 90% et des puissances de quelques watts a quelques mégawatts.

Les roues centrifuges a aubes équipant les pompes et les compresseurs font partie des
machines les plus complexes jamais construites, dont le développement le plus rapide s’est
produit dans les 60 dernieres années. Le premier dispositif censé avoir fonctionné comme
roue centrifuge aubée a été découvert a San Domingos au Portugal. C’est une roue avec 10
aubes en bois a double courbure, elle date approximativement du cinquiéme siecle (Engeda
1998). Au 16°™ siécle, des ventilateurs centrifuges avaient été utilisés pour la ventilation des

mines.

Les roues centrifuges sont actuellement employées dans un large éventail de pompes, de
petites turbines a gaz, de turbocompresseurs, et de réfrigérateurs, et sont utilisées
intensivement dans les industries. Les applications de pompes peuvent étre classifiées en
quatre secteurs principaux : Production d'électricité, approvisionnement en eau, utilisations

environnementales, et applications industrielles, semi- industrielles et générales.

Des nombreuses études ont été faites sur les pompes centrifuges, on va essayer de citer

quelques une.

Une étude paramétrique pour I’amélioration des performances d'une roue de pompe a
écoulement radial concernant I'angle de chaine des pales est présenté en 2006 par A. Vasilos
et al. [3]. Le scénario de la conception envisagé implique la maximisation de I'efficacité de la
turbine en ajustant I'angle de chaine de la lame et le nombre de pales. Une solution optimale
est proposée et comparée a la configuration d'origine. Pour la simulation numérique, les
équations visqueuses de Navier-Stokes sont traitées avec I'approche du volume de contrdle et
le modéle de turbulence k-epsilon. L'optimisation numérique est effectuée par un algorithme
évolutionnaire stochastique, qui aide le concepteur a obtenir la lame de pale optimale requise
qui maximise certaines caractéristiques d'écoulement, comme I'efficacité ou la courbe H - Q.
Les résultats montrent que la méthodologie développée peut étre utilisée pour la prédiction de

la geométrie optimale parmi un certain nombre d'impulseurs différents.

En 2008, E. C. Bortoni et al. [4] ont étudié l'optimisation du fonctionnement des

pompes centrifuges paralléles a vitesse variable, qui est un grand potentiel d'économie en
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énergie dans les secteurs industriels. La méthode basée sur I'optimisation mathématique de la
programmation dynamique pour contrdler automatiquement un systéme de pompage,
I'utilisation des données collectées par des capteurs permet de calculer automatiquement la
vitesse par le systeme. Les résultats montrent que cette méthode est capable de traiter
pratiquement et automatiqguement n'importe quel scénario d'exploitation, combinant un
nombre quelconque des pompes et réaliser simplement des nombreuses situations et

conditions différents tells que la vitesse et le moteur.

La position circonférentielle optimale des pales de la roue de la turbine d'une pompe
centrifuge équipée d'un diffuseur a ailettes, a été analysée numériquement et
expérimentalement en [5]. En effet, cing positions circonférentielles différentes des pales
séparatrices de la roue centrale et décalées ont été analysées. Les résultats expérimentaux et
numériques révelent une bonne concordance et une déviation de la téte maximale de 4,8%.
Les analyses de données ont indiqué que I'efficacité globale de la pompe a augmenté de 1,7%
au BEP, meilleur point efficace, en utilisant la roue a ailettes avec des lames de
fractionnement décalées de + 2Pi / 10 en comparaison avec la roue a aubes centrales. De plus,
ils constatent que la roue a aubes avec les lames de division centrales a les valeurs de téte les
plus élevées a tous les débits car elle est de 7,5 pour cent plus élevée que celle des pales
séparatrices décalées de -2Pi / 10 (+ est la direction de rotation et Pi est la distance entre les

deux lames principales).
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Figure 1 : Variation de la téte (a) et du rendement globale (b) avec le débit [5]

La prédiction des caractéristiques des pompes centrifuges immergées est 1’objectif du

travail présenté par A. N. Sherstyuk et al. [6]. La méthode graphique simple utilise des

2
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formules de H(Q) et (Q) obtenu par I'utilisation des conditions limites. Les résultats indiquent
que cette méthode est tres rapide et précises pour l'obtention des meilleurs caractéristiques

pour les nouvelles machines au stade de la conception des contours.

T. Gantar et al. [7] ont étudié les régimes de fonctionnement d'une étape de pompe
radiale (EPR) non conventionnelle par une méthode numeérique pour I'étude de comportement
hydraulique. Les résultats montrent que I'écoulement centripéte a travers le EPR est possible
dans le régime de la pompe, et dans ce dernier la direction d'écoulement de base a travers le
EPR peut étre centripéte ou centrifuge, et ces derniers détermine par le niveau de pertes dans

le circuit hydraulique fermé, I'efficacité maximale du EPR est élevee, atteignant 87 %.

Un examen du débit de fuite dans les pompes centrifuge a sang a été étudié par W. K.
Chang et al. [8], pour fournir une relation entre le débit de fuite dans I'espace avec la
géométrie de la pompe et ses conditions de fonctionnement par l'utilisation de l'analyse
dimensionnelle. Les résultats montrent que les performances de la pompe avec un jeu
d'entrefer plus faible sont nettement supérieurs a celles de deux autre pompes similaires avec
des jeux plus grands , le débit de fuite non dimensionnelle qui varie presque linéairement avec
la téte de pompe sans dimension , il diminue également avec l'augmentation du débit
volumique , et en plus de ¢a la géométrie donnée de pompe et de jeu d'entrefer , le débit de
fuite non dimensionnel est presque indépendant du nombre de Reynolds lorsque la vitesse

spécifique est constante.

Le phénoméne d'interaction fluide-structure est la principale cause des vibrations
induites par I'écoulement a la fréquence de passage des aubes dans les pompes centrifuges de
grande et haute pression. Une facon de réduire les effets de cette interaction et de la vibration
de la pompe est d'augmenter I'écart effectif en coupant la sortie de la pale de la roue.
Cependant, cette coupe de la pale de la turbine affecte la téte de la pompe et le schéma
d'écoulement a l'intérieur de la volute de la pompe. Un étage d'une pompe centrifuge a double
volute est utilisé pour étudier I'effet de I'augmentation de I'écart effectif [9], en coupant la
sortie de la pale de turbine avec difféerentes formes, sur la performance de la pompe et la
vibration. Différentes formes de coupe sont testées, a savoir la coupe en forme de V, la coupe
en forme de C et la coupe droite. Les résultats ont montré que les fluctuations de pression
minimales a l'intérieur de la pompe correspondent a la vibration minimale de la pompe au
meilleur point de rendement de la pompe. Le fonctionnement hors des conditions de

conception augmente les vibrations de la pompe. La coupe a la sortie de la lame augmente

3
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I'écart effectif entre la roue et les languettes de volute et permet la dissipation de I'énergie de
I'impulsion de pression et de la vibration de la pompe. La forme de la coupe montre un effet

notable sur les vibrations et les performances de la pompe.

a. Impeller without blade cut  b. Impeller with V-cut  c. Impeller with C-cut
d. Impeller with straight cut
Figure 2: Les quatre roues avec des coupes différentes a la sortie de la lame [9].

L’effet de la géométrie de I’entrée du rotor sur les performances d’une pompe
centrifuge fonctionnant en cavitation a été étudié par S. Zhang et al. [10] avec une méthode de
calcul basée sur la fonction de base radiale. Les résultats montrent que pour des faibles
charges a I’entrée de 1’aube et une pression d’aspiration plus élevée, les performances sont

meilleures.

W. Guang Li [11], a étudie I’effet du débit volumique et de la viscosité du fluide sur le
facteur de glissement d’une pompe centrifuge manipulant les huiles visqueuses. Deux
approches sont utilisées, la premiére est basée sur le triangle des vitesses a la sortie, et I’autre
est basée sur la simulation numérique par le logiciel Fluent. Les résultats numériques obtenus
sont comparées avec des résultats expérimentaux au BEP (Best Efficiency Point). Ces
résultats montrent que le facteur de glissement est influencé beaucoup plus par le débit

volumique, contrairement a 1’effet de la viscosité sur ce facteur qui est peu significatif.
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I- Introduction

La pompe est peut-étre, le deuxieme type de machines les plus utilisés, apres le moteur
électrique. Les pompes et les ventilateurs consomment environ le quart de 1’énergie électrique

généreée sur la terre.

La premiére pompe que I’homme avait connue est la pompe spirale entrainée par
animal, utilisé pour lever 1’eau pour irriguer la terre. Inventée par les égyptiens depuis 1’aube
de I’histoire et elle est toujours en service dans certains endroits en Egypte aujourd’hui. Les
pharaoniques ont aussi inventé les turbines a vent, et les ont utilisés pour entrainer les norias
et les moulins. Les perses anciens ont inventé les turbines hydrauliques qui utilisaient

I’énergie de I’eau pour entrainer les norias.

Les musulmans ont fait une autre contribution majeure, la pompe a pistons. lls ont
supplémenté leur invention par le vilebrequin, qui est un mécanisme de conversion du
mouvement alternatif en rotatif et vice versa. C’est la pompe a pistons qui a ouvert la voie
vers les technologies de circuits hydrauliques que les musulmans ont connus et étendu méme

aux circuits logiques, automatisation, contr6le de séquence voir robotique. [12]

I1-Généralité sur les pompes

11-1- Définition

La pompe est un appareil qui communique de I'énergie hydraulique a un fluide en vue
de son déplacement d'un point a un autre. Les pompes pour les eaux usées sont des pompes
roto-dynamique qui utilisent un mouvement de rotation pour communiquer 1’énergie au fluide
pompe. Ces pompes utilisent donc des roues tournant & une grande vitesse (1.500 & 3.000

tours/min) dans une volute. [13]

11-2- Les différents types de pompes

Il existe différentes pompes qui peuvent se classer en deux grandes familles.
Généralement les pompes véhiculant des liquides se divisent en deux catégories principales :
[12]
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AP (bar) :
A volwmeétrique
s.10°
centrifuge
10 SR F
1
0.4 H > S
013 0 5.10* S/l

Figure 3: Domaine d’utilisation des pompes. [12]
11-2-1- Pompes volumetriques

Elles utilisent la variation du volume de I’espace occupé par le fluide pour le déplacer
dans un mouvement cyclique. Pendant un cycle, un volume déterminé du liquide pénetre dans
le canal avant d’étre refoulé a la fin .Ce mouvement permet le déplacement du liquide entre

I’orifice d’aspiration et celui de refoulement. [12]

Figure 4: Pompe volumétrique a disque excentre [14]

On distingue deux grands types de pompes volumétriques :

a- Les pompes volumétriques alternatives

Ces pompes sont caractérisées par le fait que la piece mobile est animée d’un

mouvement alternatif. Les principaux types des pompes sont les suivants : a membrane ou a

piston. [12]
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Construction de pompes
Volumétriques oscillantes
1 soupape d'aspiration 3-
2 mécanisme bielle-manivelle,

3 soupape de refoulement, . 2g
4 piston,

5 cylindre,

6 membrane,

7 mécanisme excentrique

Pompe 2 membrane

Pompe a piston

Figure 5: Pompe a piston et a membrane [12]

b- Les pompes volumétriques rotatives

Dans laquelle un rotor excentré a ailettes projette un liquide contre la paroi du stator. Ce
liquide prend la forme d’un anneau concentrique au stator et concourt avec les ailettes du
rotor a définir un volume variable. Les principaux types des pompes sont les suivants : Pompe
a Vis, Pompes a engrenages (extérieurs ou intérieurs), Pompes a aubes appelées, Pompes a
palettes (a palettes libres ou a palettes flexibles). [12]

L

Pompe a palettes  Pompe 3 impulseur ? &

Pompe i engrenages Pompe aaubes Pompe péristatiq

Figure 6: Pompes rotatives. [14]

% Avantages et inconvénients

Avantage:

e Construction robuste.

e Pompage possible de liquide tres visqueux.

e Rendement élevé.

e Amorcgage automatique en fonctionnement normal.

8
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e Obtention de faibles débits facile & mesurer sous pression élevée (pompes doseuses

alimentaires). [12]
Inconvénients :

e Appareils plus lourds et plus encombrants.

e Débit pulsé ce qui nécessite 1’installation d’appareils spéciaux (anti coup de bélier).

e Impossibilité d’obtenir de gros débits sous faible pression.

e Danger de surpression dans le circuit de refoulement d’ou la présence indispensable
de sécurités (by-pass et soupape de sdrete).

e Impossibilité en général de pomper des liquides chargés.

e Prix d’achat plus ¢élevé.

e Frais d’entretien plus élevés. [12]

11-2-2- Les pompes centrifuges

Le mouvement du liquide résulte de I’accroissement d’énergie qui lui ait communiqué

par la force centrifuge.

Figure 7: Pompe centrifuge. [14]

I11- Description d’une pompe centrifuge
111-1- Définition

Une pompe centrifuge (Figure 8) est un systéme ouvert, en quelque sort un trou ou
encore un conduit, dans lequel est mis en place un champ de forces centrifuge. Elle n’est pas
basée sur le transport du fluide dans un godet ou sur la variation dans le temps d’un volume

d’emprisonnement, le fluide n’est plus poussé par une paroi matérielle, mais mis en

9
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mouvement et équilibré par un champ de forces. Cela est une notion trés simple, « que nous
allons le voir dans ce qui suit », elle est basée sur d’autres principes. La pompe centrifuge
fonctionne et s’utilise selon d’autres lois, qui sont 1’objet de I’ensemble des paragraphes qui

vont suivre. [15]

carter, volute,
corps de pompe

RN S, \\

Figure 8: Pompe centrifuge [15]
111-2- Description d'une pompe centrifuge
(Les principales composantes des pompes centrifuges)

Les pompes centrifuges (Figure 9) sont destinées a véhiculer les liquides a un débit de
refoulement important avec une faible pression comparativement aux pompes volumétriques.

Les principales composantes des pompes centrifuges sont les suivant : [12]

volut tube de refoulement

dbages diffuseur ’

aubages roue /’\ \

Intrados
’Exlrados

tube d'aspiration

roue

Canal mobile

Figure 9: Principaux éléments d’une pompe centrifuge [12]
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111-2-1- Distributeur

C'est un organe fixe ayant pour réle la conduite du liquide depuis la section d'entrée de
la pompe jusqu'a I'entrée de I'impulser, il se réduit a une simple tuyauterie pour les pompes

monocellulaires. [12]

111-2-2- L'impulseur (la roue)

C'est I'ame de la pompe centrifuge, il comporte des aubes ou ailettes, qui grace a leur
interaction avec le liquide véhiculé transforme I'énergie mécanique en énergie de pression
dans le récupérateur. L'impulser se compose du moyeu, des bagues d'étanchéité (d'usure), et

des flasques. [12]

Les différents types de roue :

Tableau 1: Les différents types de roue [12]

Hauteur par roue
Type de roue

Centrifuge 25a120m
Hélico centrifuge 8a35m
Hélice 2a10m

C axale

5 helWcocantrifuge

Figure 10: Roues mobiles de machines centrifuge, helico centrifuge et axiale. [12]

11
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Figure 11: Coupe verticale de la roue d’une pompe centrifuge. [13]

I11-2-3- Récupérateur (I'enveloppe)

C'est un organe fixe qui collecte le liquide a la sortie de la roue et le canalisé vers la

section de sortie de la pompe avec la vitesse désirée.
Le récupérateur se compose en général de deux parties :
a- Lediffuseur

A pour r6le de transformer I'énergie cinétique en énergie de pression, et ainsi limiter la

vitesse du liquide pour éviter les pertes de charges exageérées.
b- Lavolute

C’est le collecteur du liquide venant du diffuseur, elle assure la transformation d'énergie

cinétique en pression et canalise le liquide vers la section de sortie de la pompe. [12]

I11-3- Principe de fonctionnement d'une pompe centrifuge
On peut décomposer le fonctionnement en deux étapes :
111-3-1- L’aspiration

Le liquide est aspiré au centre de la roue par le distributeur dont le role est de conduire
le fluide depuis la conduite d’aspiration jusqu’a la section d’entrée de la roue. La pompe étant

amorcée, ¢’est a dire pleine de liquide, la vitesse du fluide qui entre dans la roue augmente et

12
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par conséquent la pression dans 1’ouie diminue et engendre ainsi une aspiration et maintient

I’amorgage. [12]

111-3-2- Le refoulement

La roue transforme 1’énergie mécanique appliquée a 1’arbre de la machine en énergie
cinétique. A la sortie de la roue, le fluide se trouve projeté dans la volute dont le but est de
collecter le fluide et de le ramener dans la section de sortie. La section offerte au liquide étant

de plus en plus grande, son énergie cinétique se transforme en énergie de pression. [12]
I11-4- Utilisation de la pompe centrifuge

Les pompes centrifuges sont les plus utilisées dans le domaine industriel a cause de la
large gamme d’utilisation qu'elles peuvent couvrir, de leur simplicité et de leur faible cofit.

Néanmoins, il existe des applications pour lesquelles elles ne conviennent pas, comme :

> Utilisation de liquides visqueux, la pompe centrifuge nécessaire serait énorme par rapport
aux débits possibles.

» Utilisation de liquides "susceptibles™ c'est-a-dire ne supportant pas la tres forte agitation
dans la pompe (liquides alimentaires tel que le lait).

» Utilisation comme pompe doseuse ; la nécessité de réaliser des dosages précis.

La pompe centrifuge n’est généralement pas auto-amorgant. Quand le corps de pompe
est plein d’air, la pompe centrifuge de conception usuelle ne peut engendrer suffisamment de

pression pour fonctionner.

Par exemple, une congue en fonction d’une hauteur de charge 15m d’eau engendre une
pression égale ap g H :
Ap =1000(9.81)(15)pa = 147kpa (D
Mais si elle est pleine d’air (p = 1,205 kg / m?) :
Ap =1.205(9.81)(15)pa = 0.18kpa (2)

Pression insuffisante pour que la pompe puisse refouler 1’air qu’elle enferme et aspirer
de I’eau, elle tourne a vide .pour qu’elle puisse pomper de I’air, il faudrait accroitre de
beaucoup le diamétre du rotor et sa vitesse de rotation.il faut donc emplir le corps de pompe
de liquide avant la mise en marche de I’appareil, c’est L’AMORCAGE. [16]

13
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111-5- Classification des pompes centrifuges
On peut classer les pompes selon les deux maniéres suivantes :

v' De point de vue construction.

v' De point de vue fonctionnement.
On classe d’apres le principe de fonctionnement. [15]
111-5-1- Disposition de ’axe

v Les pompes a axe horizontale.
v Les pompes a axe vertical (pompes immerges).

111-5-2- La forme de la roue

v Simple aspiration (Figure 12 a gauche).
v Double aspiration (Figure 12 a droite).

s -

T
\ \--._“ 4 / . .

l
4 >

R E 4

Simpieo entréas Doubile entrée cu & 2 oules

Figure 12: Roue a simple aspiration (a gauche) Roue a double aspiration (a droite). [15]
111-5-3- Nombres des roues
Le nombre des roues correspondant au nombre d’étages

v" Monocellulaire ou mon-étagée.

v Multicellulaire ou multi-étages (Figure 13).
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Asparation

Impulscur

0
IR

N ’ o
-’—I-

g \J AR

Py B

Refoulerment

Conduits
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W T il

Figure 13: Pompe centrifuge multi-étage [15]

I11-5-4- La pression engendree

v' Faible pression

v' Forte pression
111-5-5- Moyen d’accouplement

v" Par chaine
v' Par engrenage
v" Par bride

v" Par courroie
111-5-6- Moyen d’entrainement

v’ Par moteur électrique
v Par moteur diesel ou essence
v' Par turbine a vapeur ou a gaz

111-5-7- Type du récupérateur

v Volute
v" Diffuseur

111-5-8- Usage

v Pompe a usage normale
v' Pompe a boue

v' Pompe a acide
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v Pompe a mazout et essence

Mono ou multicellulaires

Pompes axiales Pompes sem1 axiales Pompes radiales

|
L

i g
Transtert,
adduction

(généralement)

Différentes utilisations : AEP,
irrigation, assalnissement

Figure 14: Classification des pompes. [17]
111-6- Installation d’une pompe centrifuge

Le schéma hydraulique d’installation d’une pompe centrifuge (ou disposition générale)
dépend de la ressource des caractéristiques de site ou elle installée. Mais les cas les plus

existants, se rattachent a 1’une des trois dispositions ci-apres :

v" disposition avec pompe en charge ;
v" disposition avec pompe en aspiration ;

v' disposition avec pompe en siphon ; [17]
I11-6-1- En charge

C’est la disposition la plus souhaitable si elle est possible, le plan d’eau d’aspiration est
supérieur a I’axe de la pompe ainsi que le plan de refoulement, pour calculer les pressions
d’aspiration et de refoulement on installe deux manomeétres un a I’aspiration et [’autre au
refoulement, on peut utiliser cette type de disposition par exemple : dans les stations de
pompage en aval d’un barrage , dans les stations de reprise en aval d’un réservoir en béton
etc. ’lamorgage des pompes est sans probléme, c'est-a-dire que 1’eau entre spontanément dans

la pompe sans difficulté. [17]
111-6-2- En aspiration

Dans ce disposition, le plan d’eau d’aspiration est inférieur a I’axe de la pompe, mais le
plan de refoulement est supérieur a I’axe de la pompe, pour calculer les pressions d’aspiration

et de refoulement on installe un vacuometre a 1’aspiration et un manometre au refoulement, un
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dispositif d’amorcage est nécessaire (ballon et pompe a vide), les pompes doivent avoir une
faible NPSHTr, on peut utiliser ce type de disposition par exemple : dans les puits, dans les
rivieres etc. [17]

I11-7- Théorie fondamentale de la pompe centrifuge

Les principaux parameétres qui caractérisent une pompe sont :
- La hauteur manométrique
- Le débit volumique Qv
- Le rendement 5
Afin de caractériser une pompe, la hauteur manométrique H et le rendement n sont

tracés en fonction du débit. [12]
111-7-1- Débit volumique

Le débit volumique «Qv» caractérise la quantité de liquide qui passe a travers une
section donnée (section de refoulement) « S » par unité de temps « t ». Cette quantité de
liquide est aussi caractérisée par la vitesse de passage a travers cette section. [15]

Qv=V.S (3)

111-7-2- Hauteur manométrique

On appelle hauteur manométrique H d’une pompe, 1’énergie fournie par la pompe a
I’unité de poids du liquide qui la traverse. Si Hta est la charge totale du liquide a ’aspiration
et Htr la charge totale du fluide a I’orifice du refoulement, la Hauteur manomeétrique de la
pompe est :

H,, = Hrgr — Hry (4)

La hauteur varie avec le débit et est représentée par la courbe caractéristique
H =1f(Qv) ()

Cette différence de pression entre la pression amont et la pression en aval en fonction du
débit constitue la caractéristique de la pompe. La hauteur manométrique est généralement
exprimée en hauteur de colonne d’eau (métre de colonne d’eau: mCE). Pour déterminer la
hauteur manométrique il faudra bien faire attention de considérer les pressions totale Pa

(avant la pompe) et Pr (aprés la pompe).
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Hm est calculé a partir de la formule suivante :

_ (Pr=Pj)
Hy = 4 (6)
Remarque :

Lorsque I’on ferme progressivement la vanne, le débit Q dans le circuit diminue mais la
différence de pression Hm augmente, et on remarquera aussi que 1’augmentation d’un débit
dans une conduite cause ce qu’on appelle des pertes de charges qui sont dues aux frottements,
singularités (vannes, clapets...) et dissipations liées a I’écoulement. Donc, plus le débit est

important, plus les frottements sont élevés et les pertes de charges aussi. [15]
111-7-3- Puissance P

La puissance utile est la puissance absorbée : la puissance disponible au niveau de

I’arbre d’entrainement de la roue de la pompe est la puissance absorbée Pa de cette pompe.

La puissance transmise au fluide est appelée puissance hydraulique utile Py. Le rapport

de la puissance utile Py et la puissance absorbée P, est le rendement global de la pompe
Ng. [15]

I11-7-4- Evaluation des pertes dans la pompe centrifuge

Les pertes dans cette machine sont de trois types : [2]
a- Les pertes hydrauliques

Ces pertes sont détectées dans les pompes centrifuges au niveau des canaux de la roue,

au niveau du diffuseur et au niveau de la volute. On a deux formes :

el_es pertes par frottement dues au :

- Frottement du fluide a la paroi des canaux
e Changement de direction liée a la courbure du canal
e [L’¢largissement

el_es pertes de désadaptation
Elles sont générées par I’écart formé entre la direction du canal et I’angle des aubes de la

roue.
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Le rendement hydraulique est donné par :

_ Hgp—Ah
Nh=—p—
th

(7)

Avec Ah: ensemble des pertes hydrauliques [2]

b- Les pertes mécaniques

L’ensemble de ces pertes par frottement entre les €léments de machine se traduit par une

puissance mécanique Pm qui dépend essentiellement de la vitesse de rotation. Le rendement

Ao : o Py—P
mécanique qui caractérise I’ensemble de ces pertes est: 71, = “P = (8)
a

Avec : Pa : puissance absorbée sur 1’arbre de la pompe

Pm : puissance mécanique totale [2]

c- Les pertes volumétriques

Ces pertes sont liées aux fuites de débit dans la machine. Le rendement volumétrique

caractérisant ces pertes est donné par la relation :

dv
. 9
My Qutayf ©)

Le débit de fuite qur est généré par la différence de pression.

Le rendement global est égal au produit des trois rendements partiels : [2]

Ngt = Nu-Ny-Nm (10)
I11-7-5- Rendement

Le rendement # d’une pompe est le rapport de la puissance totale utile P (puissance
hydrauliqgue) communiquée au liquide pompé a la puissance Pa absorbée par la pompe (en
bout d’arbre) ou par le groupe (aux bornes du moteur).

Si Quest le débit volumique du liquide, p sa masse volumique, et H la hauteur manométrique

de la pompe, la puissance P et le rendement 1 sont donnée par :

P=0Q,p.gH (11)
et n=57 (12)
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On notera que : Le rendement de la pompe varie et passe par un maximum pour le débit

maximal autour duquel la pompe doit étre utilisée. [2]

I11-8- Cavitation
111-8-1- Définition et causes

La cavitation est la formation et I’implosion rapides de bulle d'air dans I'eau lorsque
celle-ci circule a travers la pompe. La cavitation est un phénomeéne causé par I'eau bouillante.
L'eau peut bouillir car la pression diminue localement. Cependant, ce n’est pas 1’ébullition qui
endommage la pompe. C’est quand 1'eau passe de I'état de vapeur a celui de liquide que les
dégats surviennent. La cavitation est un probléme important qui doit étre surveillé lorsque I'on
travaille avec des pompes. Cela peut étre dévastateur pour les pompes.

Le phénomeéne de cavitation se produit préférentiellement a 1’aspiration des pompes. La
baisse de pression qui le produit peut-étre due :

- A "augmentation de la hauteur géométrique d’aspiration de la pompe ;

- Aux pertes de charge dans la tuyauterie d’aspiration ; [18]

bl

Pression [Pa]

=

ap

ession de vapeur

; :Entree Points le long du trajet Sortie de la rous
E1ATOUE iy liquide

- A I’énergie cinétique de I’eau mise en mouvement, particulierement importante dans la roue
de la pompe ; - A I’augmentation de la température du liquide pompé ; L'eau peut bouillir a la
suite d’une chute de pression locale. Cette chute de pression est liée & la conception de la roue
de la pompe. L'eau bout a 100 °C lorsque la pression atmosphérique est normale. Lorsque la

pression descend en dessous de la pression atmosphérique normale, I'eau commence a bouillir
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a une température inférieure. Par exemple, si la pression chute a 0.1 bar, I'eau commence a
bouillir a 45 °C. [18]

111-8-2- Effets de la cavitation

La cavitation peut avoir a la fois des aspects désirés et non désirés. Elle peut étre utile
via la génération de microbulles par exemple pour le nettoyage d’objets, en tant que
catalyseur de certaines réactions chimiques, ou pour réduire la force de trainée. On peut dans
ce contexte-la évoquer la cavitation acoustique qui est caractérisée par 1’apparition d’une
population de bulles de gaz, sous I’influence d’une onde acoustique et dont les conséquences

physicochimiques sont recherchées dans certains milieux réactionnels.

Dans les pompes, elle engendre une baisse des performances et 1’apparition de forces
instationnaires qui peuvent avoir plusieurs effets néfastes sur leurs composantes : 1’érosion, le

bruit et les vibrations. [16]

111-8-3- Utilisation de la cavitation

La prédiction des effets de la cavitation présente des difficultés dues a la complexité du
probleme ou un grand nombre de facteurs dont on ne maitrise pas les effets entrent en jeu:
-Influence de I'évolution de bulles voisines
-Existence d'ondes de choc
-Vitesse et turbulence de I'écoulement
-Influence de la nature des matériaux

Cependant en dépit de ses aspects négatifs, la cavitation trouve des applications dans
certains procédés industriels qui nécessitent la concentration d'énergie sur de petits domaines
afin de produire localement des pics de pressions élevés. La cavitation est ainsi utilisée dans:

-Limitation de débit de liquide
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-Aide forage pétrolier

-Générateur de microbulles

-Catalyseur de réaction chimique

-Le nettoyage des surfaces par ultrasons ou par jets cavitants
-La production d'émulsion

-Le dégazage des liquides. [16]
111-8-4- Eviter la cavitation

Pour éviter la cavitation, vous devez d'abord comprendre la Hauteur d'aspiration nette
positive (NPSH). Elle est utilisée comme limite de sécurité de pression d'aspiration, afin
d'empécher la cavitation. La valeur de la NPSH doit étre ajoutée a la hauteur d'aspiration et a
la perte de charge dans la tuyauterie d'aspiration. Leur somme doit étre inférieure a la pression

vapeur. En cas de risque de cavitation, il existe plusieurs approches pratiques pour I'éviter :

*Réduire I’aspiration de la pompe et augmenter la pression d'aspiration.
*Réduire la perte de charge dans la tuyauterie d'aspiration.

*Réduire le débit de la pompe.

*Augmenter la hauteur d'aspiration.

*Si le phénomene persiste, choisissez une autre pompe. [18]
I11-8-5- Paramétres de la cavitation

a- Le NPSH
NPSH est I’abréviation anglo-saxonne de «Net Positive Succion Head», ce qui se traduit
en frangais par : «Charge Totale Nette a 1’Aspiration». D’une maniere plus concréte, cela
représente la pression qui existera a 1’aspiration de la pompe, uniquement du fait du réseau et

du liquide pompe (quel que soit la pompe utilisée).

Définition du NPSH : C’est la pression totale de liquide pompée et déterminée a la bride

d’aspiration de la pompe, a la température de fonctionnement, ce terme peut se calculer

Mathématiquement :

2
NPSH=h,—2=fa Ve 7 B (13)
pg P9 29 pg

Avec :

P, Pression de vapeur du liquide.
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P,: Pression d'aspiration de la pompe.

h,: Hauteur

V,: vitesse

Z,: Altitude

g : accélération due a la pesanteur

p : masse volumique,

Dans 1’étude des systémes avec pompe, on définit deux types de NPSH.
- Le NPSHq (disponible)
- Le NPSH; (requis) [15]

e NPSH requis ou NPSHr:

Pour éviter ce phénoméne de cavitation, il faut que la pression totale du liquide a
I’entrée de la pompe soit telle qu'aucune vaporisation ne puisse se produire. Cette valeur
minimum, dépendante de la conception de la pompe, est appelée NPSHr. NPSH est
I’abréviation de I’expression anglaise «Net-Positive-Suction-Head», encore appelée «hauteur
d’aspiration nette positive». Pour chaque type de pompe et pour une vitesse de rotation
déterminée, une courbe donnant la valeur du NPSH requis en fonction du débit de la pompe

considérée. De plus il est toujours positif. [18]

e NPSH disponible
Suivant la configuration de montage et du produit véhiculé, il y a une pression P, a
I’aspiration de la pompe. En conséquence, seule la quantité¢ de pression supérieure a P, sera

utile (si cette pression arrive a la P, on aura du gaz a I’entrée de la pompe).

NPSH disponible ou d'installation, il s'agit de la pression a l'aspiration régnant
effectivement a l'entrée d'une pompe, et que 1’utilisateur doit définir pour choisir correctement

sa pompe.
Il est donc toujours défini :

VZ

NPSH, = g—; +5

5—; (Z,= 0 cbte aspiration). (14)

En pratique, pour qu’une pompe puisse fonctionner normalement (sans cavitation), il
faut calculer le NPSH disponible qu’il est bien supérieur au NPSH requis (qu’on ait déterminé

a I’aide de la courbe fournie par le constructeur). [18]
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On a donc:
NPSH disponible > NPSH requis — sans cavitation.
NPSH disponible < NPSH requis — avec cavitation

Point de cavitation

Hm] 4

P1— Pus
P-g

— (22 — 1)

N.P.5.H requis

N.P.5.H disponible
Marge de
sécurité
qv

Figure 15: Variation du NPSH requis et NPSH disponible avec le débit circulé par la pompe.
[18]

IVV- Conclusion

Dans ce chapitre nous avons étudié tous les points fondamentaux concernant une pompe
centrifuge. lls se résument comme suit:
- Géneralité sur les pompes.
- Différentes pompes.
- Description d’une pompe centrifuge

- Phénomeéne de cavitation.
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Chapitre 3 : Etude théorique des pompes

I- Introduction

La pompe centrifuge c'est une machine a passage radial. L'eau aspirée dans une tubulure
(piece d'aspiration) entrant dans la roue axialement, est déviée en direction radiale (principe
de l'auget) et rencontre les aubages ou ailettes. a la sortie périphérique de la roue, un espace
annulaire plat (le diffuseur) permet de transformer une partie de I'énergie cinétique en
pression, en réduisant la vitesse absolue de sortie de la roue. Par la suite, le courant se
rassemble dans une volute en forme d'escargot : la volute se comporte comme un collecteur
des filets fluides pour les ramener a une bride de sortie constituant le raccordement a la

tuyauterie de refoulement. [17]

I1-Courbes caractéristiques d’une pompe centrifuge

Les courbes caractéristiques d’une pompe sont :

e La courbe de la hauteur nette d’¢lévation ou encore courbe débit/hauteur (ou
débit/pression)

e La courbe débit/puissance ou courbe de puissance ;

e La courbe débit/rendement ou courbe de rendement.

L’importance des courbes caractéristiques tient a ce qu’une fois établies elles sont
invariables et permettent de prévoir le fonctionnement de la pompe dans des conditions

d’exploitation données.

Les courbes caractéristiques se déterminent expérimentalement en mesurant la variation

de la charge
P Vv?
(H=2+2+3) (15)

En fonction du débit entre I’aspiration et le refoulement de la pompe.

Des manometres sont placés sont placés aux emplacements prévus a cet effet a I’entrée

et a la sortie de la pompe. On peut mesurer ou calculer pour chaque débit les différentes

_— . Pr _ Pq . VF Vg
d’altitudes (Z, — Z,), de hauteurs de pression (E - ;) et de hauteurs de vitesse (ﬁ - 5)

La somme de trois termes ci-dessus, donne la hauteur nette d’élévation, encore appelées

«Hauteur manomeétrique totale» (HMT).
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Parallelement on détermine la puissance absorbée (Pans) de la pompe. Il s’agit de la
puissance disponible a 1’entrée du moteur d’entrainement. Elle s’obtient en multipliant la
vitesse de rotation n (tr/min) mesurée au tachymeétre par le couple échangé mesuré un

dispositif approprie.
Le rendement de la pompe (1p) est le rapport entre la puissance utile et la puissance
absorbée. On peut donc écrire :

__ Hyr*Q*p*g
Pabs 1000 np (16)

Avec :

HMT : hauteur manométrique d’élévation en (m) ;
Q : débiten m¥/s;

p: Masse volumique (Kg/m®) ;

g : accélération de la pesanteur ;

I)p : Rendement de la pompe (%);

Pabs : puissance absorbée de la pompe en KW. [17]

I1-1- La courbe hauteur/débit

L'énergie que fournit la pompe au liquide se présente sous deux formes :
v de I'énergie de pression, correspondant a I'augmentation de pression dans la pompe.
v' de I'énergie cinétique, correspondant a l'augmentation de vitesse du liquide entre

I'aspiration et le refoulement.

La courbe représentant la variation de hauteur en fonction du débit s’appelle la
caractéristique "hauteur d'élévation” H(Q) de la pompe. Pour chaque pompe, une courbe est

fournie par le constructeur. Elle a été établie par un essai de la pompe sur un banc d’essai.

L’application du théoréme de quantité de mouvement sous forme de moment par
rapport & I’axe de la roue, permet d’écrire le couple des forces M exercées par la roue sur le

liquide sous la forme suivante :

M=r [Rz Cuz —-R1 Cul] (17)

Par définition la puissance est donnée par la formule :
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P=oM (18)
et on a U=R » donc,
P=r[U2 Cu2— U1 Cy] (19)
L’équivalence de cette puissance en hauteur est:
P=r.g.H (20)
Donc la hauteur théorique (d’Euler) sera :
Pg 1
Hg = 290y = g [U2Cuz — U1 Cual (21)
Et dans la majorité des cas I’angle a=0 (le fluide rentre dans la roue axialement) donc
Hy = U2Cuz (22)
g
Sachant que le débit volumique a la sortie de la roue est :
Qv=(2 R2by) C2 (23)
On peut écrire la hauteur théorique en fonction du débit, par: [19]
_ U Qv
HE - g _U2 + T[Dzbztanﬁz] (24)
'y
Hauteur
(m)
H

Q

Débit (M)

Figure 16: Courbe caractéristique hauteur en fonction du débit. [19]
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I1-2- La courbe de puissance

C’est également une courbe d’allure parabolique. Elle est descendante ou montante
selon le type de pompe. Elle présente un maximum pour un débit élevé que le debit nominal
pour une courbe debit/hauteur plate, sensiblement égale au débit nominal pour une courbe
débit/hauteur légerement plongeante, plus faible que le debit nominal pour une courbe

débit/hauteur tombante.

La puissance a I’origine n’est pas nulle. Ce fait justifie le choix du mode de démarrage

des pompes.

Dans les catalogues des constructeurs, le débit est souvent exprimé soit en m3/h, soit en
I/s. les formules pratiques ci-aprés permettant de déterminer rapidement la puissance absorbée
de la pompe.
Q*H*
Paps(KW) = 2222 (25)
Pabs : puissance absorbée ;
Q : débit en m3/h
p : Masse volumique (kg/ m®) ;
1np : Rendement de la pompe ;
g : accélération de la pesanteur
Ou:
H*Q* *
Paps (KW) = T2 (26)

Avec Qen l/s. [17]

11-3- Rendement de la pompe

La courbe du rendement est d’allure parabolique et elle passe par un maximum pour le

débit nominal de la pompe. [17]
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PIWY TT0%) (H(m)
V)

)
4

Q(m=/h)
f—

Figure 17: Courbes caractéristiques et plage de bon fonctionnement. [17]
I11- Caractéristiques des pompes

Les principales courbes qui caractérisent une pompe centrifuge et qui expriment ses
performances sont celles énumérées précédemment ces courbes sont données pour une vitesse

de rotation donnée.

Pour tracer ces courbes, il faut au minimum huit (8) points y compris le point de

barbotage
(Q = 0) et celui correspondant au débit maximal. [13]
I11-1- Hmt (Hauteur manométrique total)
L’énergie que fournit la pompe au liquide se présente sous deux formes :

e L’énergie de pression : Correspond a I’augmentation de la pression dans la pompe.
e L’énergie cinétique : Correspond de la vitesse du liquide entre 1’aspiration et le

refoulement.

La Hmt s’exprime en metre de liquide sous la formule suivante

VE-V§

2g

Pr—Pg4

Hmt = + + Z,[m] (27)

P: : la pression de refoulement mesuré par le manometre (bar)

Pa ; la pression d’aspiration mesuré e par le vacumeétre (bar)
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vr: Vitesse de 1’eau au refoulement (m/s)
V. : la vites se de I’eau a 1’aspiration (m/s)

Z : la différence de niveau entre le manomeétre et le vacumetre (m)

Dans de nombreux cas la différence d’énergie cinétique est négligea b le au regard de

I’augmentation de la pression.

I11-2- Puissance absorbé e (Puissance mécanique d’entrée)

21mn
P, =—
a 60

W) (28)
T : couple (N.m)
n : vitesse de rotation du moteur (tr/mn) [13]

111-3- Puissance hydraulique (puissance utile)

La puissance hydraulique est la puissance fournie au fluide par la pompe. Elle
s’exprime en

W ou le Kw.
PU=w*xQx*H (29)

Q : débit (m%/s) ;
H : Hauteur (m) ;

o : Poids volumique de 1’eau (N/m?). [13]
I11-4- Rendement global

Le rendement global permet de quantifier la transformation de I’NRJ électrique en NRJ

hydraulique. Il s’exprime en %.

Py _ 9.81QH

n=4

a PCL

100, (%) (30)

Pa : puissance absorbee ; (w)

Pu : puissance utile (puissance hydraulique) ; (w) [13]
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IV- Couplage de pompes en paralléle
IV-1- Calcul de la Hmt

La Hmt totale du couplage de deux pompes identique en paralleles est le méme que

celle d’une seule pompe car la différence de pression est la méme pour les deux pompes.
IV-2- Calcul du débit

Le débit du couplage de deux pompes identique en paralléle est égal & la somme du
débit des deux pompes. [13]

Couplage des pompes
12 > Couplage en paralléle

9, t t 0, HMI=HMI=HM

to Q=QI+Q2

Figure 18: Schéma explicatif d’un couplage de deux pompes identiques en paralléle [13]

IVV-3- Calcul du rendement

n=te (31

La puissance électrique du couplage est la somme des deux puissances électriques des
pompes
AetB.

Remarque : Le wattmetre calcule automatiquement la somme des puissances électriques

absorbées quand les deux pompes sont en fonctionnement. [13]
IVV-4- Courbe de performance de deux pompes en paralléle

Un tel couplage est utilisé pour I'accroissement du débit : deux aspirations pour un seul
refoulement.
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La courbe caractéristique H=f(Q) de I'ensemble est obtenue en tracant une courbe
caractéristique pour une seule pompe puis en ajoutant les valeurs du débit de la deuxiéme

pompe (Figure 19).

Du point de vue pratique, il faut toutefois s'assurer que les pompes soient susceptibles

de supporter les pressions auxquelles elles doivent étre soumises. [13]

Couplage en paralléle
de 2 pompes identiques

Hauteur

Pompe équivalente
Hm;= Hm

Pompe P,

Débit
Q Q=2Q

Figure 19: Courbe résultante H=f(Q) de deux pompes identiques montées en parallele. [13]

V- La similitude des pompes centrifuges
Le fonctionnement de la pompe est conditionné par cing paramétre, a savoir :
Q : le débit en volume (m?/S)
D : diamétre de la roue (m)
W : travail spécifique par unité de masse (gh)(m?/S?)
p: densité du fluide (kg/m®)
w : viscositeé dynamique du fluide
En utilisant le théoreme de Vaschey-Buckingham, pour exprimer les paramétres

adimensionnels suivant :

(W),(p), (M), (n), afin de définir les parameétres du groupement adimensionnels qui sont :
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a) Coefficient de débit Pn, D = — (32)

b) Coefficient de hauteur Y, D = ni’—’;z (33)

c) Coefficient de puissance A,,D = pn‘jDS (34)
. . M

d) Coefficient de couple k,, D = owiDs (35)

En résumé, nous pouvons dire que si les conditions de similitude sont satisfaites
concernant deux machines (la maquette et la machine en vrai grandeur), c’est-a-dire les deux
machines sont géométriquement semblable, le coefficient de débit et le nombre de Reynolds

sont les mémes donc, les deux écoulements seront homologues. [20]

VI- Principal caractéristiques de pompe centrifuge :

VI1-1- Les dimensions

A partis de (la figure 20), les principales dimensions d’une roue fermée de la pompe
centrifuge sont :
Do : diamétre de oeillard ;
D : diamétre de I’entrée de la roue ;
D. : diameétre de sortie de la roue ;
Dnm : diametre du moyeu ;
L1 : largeur de la roue a I’entrée ;

L : largeur de la roue a la sortie ; [17]

Diffuseur

-~
r

Roue

|

1

|
r T

I
—]

L v

Figure 20: Les dimensions d’une roue fermée de la pompe centrifuge radiale. [17]
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" o lute

Figure 21: Pompe a volute et a diffuseur. [17]

VI-2- Triangle des vitesses

Nous définissions, au préalable, les notions utilisées dont nous ferons usage par la suite:

e

: vitesse angulaire de la roue ( 2;%‘)"); (rad/s) ; n: nombre de tours (tr/minute) ;
: vitesse d’entrainement de la roue (m/s) ; U = o.r;

: vitesse absolue (m/s) ;

<l <l

1

- vitesse radiale (projection de la vitesse absolue sur le rayon) ;

V. =V.sina (36)
V. : vitesse circonférentielle (projection de la vitesse absolue la tangente de la roue) ;

V, =V.cosa (37)
a : Angle d’attaque (angle entre 7et;>) ;

B : Angle d’entrée (angle entre 7et V—V>) ;

r : Rayon de la roue (m) ;

D’aprés (la figure 20) on constate les relations suivantes:

V=U+W (38)
V2 =12+ V2 (40)
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w, T4 v,
I Y
B2 o |
M, Vi T ]

Figure 22: Vecteurs vitesses. [17]

Figure 23: Triangle des vitesses. [17]

A partir du triangle des vitesses, on a :
V, = U, + W, (Déterminé vectoriellement).
(41)
Les vitesses tangentielles au droite du point d’entrée (M1), et du point de sortie (M2) est : [17]
U =wn r1: rayon de la roue a d’entrée (42)

U, =w.n, r2: rayon de la roue de sortie (43)
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V1-3- L’Equation fondamentale ’EULER

La théorie d’EULER, explique le transfert d’énergie ente la roue et le fluide. Les
données de base de la théorie d’EULER sont : [17]
- Les diametres d’entrée et de sortie de la roue D1 et D2 ;
- Lalargeur de la roue a la sortie by ;

- Les angles d’entrée et de sortie des aubages par rapport a la tangente du cercle (1, f2)

Figure 24: Ecoulement de 1’eau a I’intérieur de la roue. [17]

Supposons que la pompe est pleine d’eau, c’est -a- dire amorcée, 1’énergie transmise a
I’eau grace a la rotation de la turbine sous d’effet d’augmentation de : la pression et la vitesse
de I’eau (énergie cinétique et potentielle), appliquée au mouvement absolu de 1’eau entre les
aubages. Le théoreme de quantité de mouvement par rapport & I’axe de la roue : A partir de (la
figure 24), a I’instant t la section « 1-2-3-4 » est occupée par la masse d’eau entre les deux
aubages, a I’instant t+dt, cette masse se déplace est limitée par la section « 1’-2°-3"-4’ ». La
variation du moment cinétique est provoquée par I’impulsion angulaire ® qui exercée par la

rotation, dans ce cas-la, la variation de quantité de mouvement entre t et t+dt est donnée par :
(dM/dt) (V,.1y.cosa, — V;.1y.cosa;) =0 (44)

Pour cette variation de quantité de mouvement, c’est un moment des forces extérieures
par rapport a I’axe de la pompe ne autre que le couple moteur qui exprime par « C », pour une
masse élémentaire dt et un temps entre t et t+dton a :

(M) (V,.1y.cosa, — Vy.1y.cosay) = ¢ (45)

®.Q |
M/t: Débit massique du liquide = 7 ,

37



Chapitre 3 : Etude théorique des pompes

o : Poids spécifique ;
C : couple dont le moteur fournit la puissance absorbeée :

Pas=w.Cdonc: C = % (46)

_ P
%Q. (Va.75. cosay — Vy.1y.cosay) = =2 (47)

La pompe est idéale donc: les pertes de charges sont négligeables théoriquement, donc :

Pabs = Puti— #7p=100 % (48)
C.w = w.Q;.H, enremplacait dans (40):
%‘Q. (Vy.1y.cosa, — V,.1y.cosay) = % (49)

Pour une pompe radiale ar = 90° I’équation s’écrit de la facon suivante

(DQ _ w.Qt.Ht _ E
5 (Vy.1y.cosay, — Vy.1y.cosaq) = — == (50)
%’Q. (Vy.1y.cosa, — V,.1y.cosa;) = P (51)
P 1
H, = oa = g_w(VZ'rZ' cosa, —V,.1.cosa,) (52)
U, = w.ry;Vyy, = Vi.cosay (53)
U, = w.ry; Vo, = Vi cosa, (54)
En remplacant de U1, Uz, V1, Vaudans (58) on obtient :
1
H, = E(Uz- Vou — Uz Vay) (59)
Cette €quation c’est « I’équation fondamentale d’Euler ».
D’apres 1’équation fondamentale d’Euler :
ch — U, V, cos az;Ul Vi cosag (56)
Hy, = é(Vz- U,.cosa, — V,.U;.cosa,) (57)
Pour une pompe centrifuge radialeas =90° : [17]
Hy, = é(Vz- U,.cosa,) (58)

VI1-4- Débit théorique

Le débit en général est donné par 1’équation suivante :

Q=V.S=V,.S (59)
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S == 27‘[.7‘2. bz = TI. Dz. bz (60)
Donc:
Q = Vzﬂ. Dz. bz (61)

D’apres le triangle des vitesses :

Var _ Vu

tgﬁz - U2—V2ucosa2 - Vz (62)
V2u - tgﬁZ(VZ U2. Cosaz) (63)
Qen = m.Dy. bytg (U — Vycosay) (64)
Pour une pompe centrifuge radiale a1 =90° :

Hyp, = = (V2Uyc05a;) (65)
Donc: Quy = . Dy. bytgp, (o22) (66)
-SiQ,, = 0 =H,, = ”?2 67)
- Sl ch = 0 ﬁch = TI. DZ' bztgﬁz Uz (68)

Dans le systeme d'axes (H, Q), la hauteur théorique est proportionnelle au débit. En y
enlevant les pertes de charge par chocs et dans les aubages, on obtient la courbe pratique dite

hauteur manométrigue HMT donnée par le constructeur. [17]

V1-5- Puissance des pompes centrifuges

C’est le produit de la variation de pression entre 1’aval et I’amont de la pompe par le
débit volumique Q :
Tel que :
P=p.g.Hyp.Q (69)
Tel que :
P: masse volumique d’eau (Kg/ m3) ;
Hw : la hauteur théorique (m) ;
Q : le débit (m3/s) ; [17]

V1-6- Rendement des pompes centrifuges

Le rendement de la pompe est exprimé par la relation entre la puissance utile et la

paissance absorbée qui donnée par la relation suivante :
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— Putit _

Paps

(

p-g-Q
Paps

).100

(70)

e Paps : Puissance absorbée par la pompe, c’est la puissance consommée par le moteur

d’entrainement de la pompe.

e  Pui : Puissance fournie par le moteur.

e 1: Rendement de la pompe c’est le rapport entre la puissance utile et la puissance

absolue. [17]

- Q(m/s)

Figure 25: Courbes caractéristiques. [17]

VI-7- La vitesse spécifique

La vitesse spécifique «Ns» est une expression pour toutes les pompes semblables

fonctionnant en similitude mécanique, elle s’exprime généralement en tour par minute

(tr/min) avec Q en (m3/s) et H en (m). La vitesse spécifique d’une pompe est donc la vitesse a

laquelle tournerait la pompe semblable qui, en régime de fonctionnement homologue,

débiterait 1m?%/s & 1m. La puissance recueille serait donc 1000 Kg.m/s, soit environ 10Kw. La

relation qui exprimée la vitesse spécifique est :

1
_ Q2 _ te
=n'L5=N=¢C
Hr4

n.

X |r0
INTH RN

La vitesse spéecifique nous permet de :

- Faire la classification hydraulique des pompes ;

- Comparer les differents types des roues ;

(71)

- D’étudier des grandes pompes, en utilisant les modeles réduits ;

- Le choix de la pompe la plus adapte pour la condition bien déterminée. [17]
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VII- La hauteur manométrique théorique
Afin de créer un écoulement, le couple Msch doit étre appliqué a 1’arbre selon la loi du
Newton (action est toujours égale a la réaction). De ce fait, Mscr est égale au moment transmis
au fluide. La puissance du moteur correspondant a une vitesse angulaire, w, de l'arbre, est
donnée par : (avec u=wxr)
Pscp = Mscne = pQra(UzCoy — U1 Cry) (72)
Hipg = 722 = UyCyy = UsCry (73)

La

Conséquemment, la hauteur théorique d’une pompe peut étre prise a partir de I'équation
fondamentale des turbomachines, cette équation est présentée par Euler:

ch — (UZCZu;Ulclu) (74)

Avec cu1 et cuz sont des vitesses périphériques a I’entrée et a la sortie de la roue
respectivement, ccluu et cc2uu, sont les composants circonférentiels de la vitesse absolue a

I’entrée et a la sortie de la roue respectivement.

Dans I’hypothése d’une pompe avec un nombre d’aubes infini, la hauteur théorique peut

étre donnée par 1’équation suivante :

H, = %%{1 _ QLa [1 + Azdimfanﬁw]} (75)

Ayuytanf,p Ajtanaq

H,: La hauteur théorique pour un nombre des aubes infini.

Si on prend en considération I’influence du nombre fini d’aubes ainsi que le blocage des
aubes, par introduction du coefficient de glissement, y, ainsi que le coefficient de blocage, T,

dans 1’équation (13) on obtient I’équation suivante:  [1]

=y ey ]| w0
g A2UsanB, 5 A1 tanay

Avec

Ay =2 (d? - d3) (77)
A, = nd,,b, (78)
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VIII-La circulation relative

Généralement, I’écoulement du liquide dans la roue se compose de deux mouvements :
déplacement des particules liquides de I’entrée jusqu’a la sortie, et leur circulation dans le
canal de la roue. Lorsque la roue est en rotation, elle provoque une différence de pression
entre les faces convexes (extrados) et concaves (intrados) des aubes. La pression du coté
extrados (qui exerce la pression) est évidemment plus importante que celle du coté I’intrados,
et cela contrairement aux vitesses relatives ww qui sont plus élevées a la face concave que
celles au voisinage de la face convexe. La hauteur manométrique de circulation relative peut

étre calculée par la relation suivante: [1]
Heyr = Hoo — Hep (79)
IX- Coefficient de glissement

Lorsque le fluide quitte la roue d’une pompe, il sera guidé par les aubes. Ce guidage est
moins parfait méme dans les conditions idéales (sans frottement), sauf si la roue pouvait étre
imaginée avec un nombre d’aubes infini et infinitésimal mince. Dans ce cas fluide ideéal serait

parfaitement guidé par les aubes et quitterais la roue a I'angle d'aube, S2s.

Par conséquent, le fluide quitte la roue avec un angle, B2’, inférieur a I’angle d’aube,
g

B2s. La différence entre ces deux angles est appelée I'angle de déviation :

8" = Pap — B2 (80)

Le phénomeéne décrit précédemment est appelé "glissement". Lors de la conception des
roues, I’angle de déviation, &', doit étre introduit. Ceci est réalisé en incluant le coefficient de

glissement empirique dans le calcul des triangles de vitesse (figure 26) :
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CZuo-o

<

Figure 26: Coefficient de glissement et ’angle de déviation [1]

La figure 26 montre le triangle de vitesse juste aprés que le fluide aura quitté le bord
d’aube (avec blocage). L’indice, o, est utilis¢é pour un écoulement dans une roue avec un

nombre d’aubes infini. La différence entre cous €t c2u €St définie par :
Couco = Coy = (1 = Y)U; (81)

y est défini comme le coefficient de glissement, et la quantité, (1—y), présente le
glissement. Si y=1, I’écoulement est dirigé vers la sortie de la roue pour un nombre infini des
aubes. Lorsque la valeur de y est minimale, la déviation entre I’angle de I’écoulement, 52, et

I’angle d’aube, $2B, est maximale.

Le coefficient de glissement, y, doit étre calculé a partir des données de test et en
corrélation avec les quantités géométriques. Pour cela, un grand nombre de chercheurs,
comme Stodola, Eck, Stanitz, Wiesner, Paeng et Chung, Pampreen et Musgrave, et
Backstrom, ont développé diverses corrélations pour le coefficient de glissement des roues

centrifuges.

En se basant sur les calculs de Busemann, Wiesner a développé une formule pour la
prédiction des coefficients de glissement, dont les résultats ont été comparés avec des mesures
experimental sur des compresseurs et des pompes. Pour adapter cette corrélation a une large

base de données des pompes, Gulich a utilisé 1'épaisseur totale d’aube de la roue comme un
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blocage pour le calcul. En introduisant le facteur de correction, f1, le coefficient de
glissement est donné par 1I’équation suivante

y=ri(1- —VZ“LBB)kW (82)
kw est un coefficient qui permet de calculer I’influence du diamétre de la roue a I’entrée. Il
est donné par :

W:l_(d;n‘L_gLim)3 (83)

1-¢€rim

eLim: Angle dans le systeme de coordonnées polaires.

dim : La moyenne géométrique des diameétres, (ddlaa,lii), a I’entrée de la roue.

Ils sont donnés par :

8.16si
1im = exp (- 222E22) (84)
Ay = Jo.S(dfa +d?) (85)

Le facteur de correction, f1, est égal a 0,98 pour une pompe radiale. Pour une pompe

semi-axiale. Il est donné par la relation suivante :
£1=1,02+1,2.1073(nq—-50) (86)

nq est la vitesse specifique, elle est donnée par :

Qopt
fq
ng =mn-r7s (87)

opt

fq est le nombre d’entrée pour la roue :
- Pour une entrée unique : fq=1.

- Pour double entrée : fg=2.

En considérant le phénoméne de glissement a la sortie de la roue, ceci est fait en
introduisant le coefficient de glissement, yy, le composant tangentiel de la vitesse absolue,

C2u, peut étre donné par 1’équation suivante : [1]

Coy = U, (V - sz_rz) (88)

UztanB,p
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IX-1- Les pertes dans la pompe

Les diverses pertes d’énergie d’une pompe centrifuge sont de nature différentes, on peut

les classer en : [21]

e Pertes aérodynamiques ou pertes de charges : elles comprennent les pertes dans la roue et
dans le diffuseur (ou plus généralement dans les parties fixes de la pompes telles que volute
etc....) au régime normale ,ce sont les seules pertes de cette nature qui existent .en dehors de
ce régime lorsque le débit varie .les triangles de vitesse se déforment aussi bien a ’entrée de
la roue qu’a la sortie , le fluide se présente sous un angle différent de celui des aubes .il en
résulte des pertes par choc qu’il convient d’ajouter aux pertes par frottement mis a part ces

pertes de charges . [21]

e Pertes par fuites : dans les joints entre la partie fixe de la pompe eu la partie mobiles il y a
un débit de fuite c'est-a-dire un retour du fluide vers le cote aspiration de la pompe .de méme
pour le refroidissement de 1’arbre de transmission du moteur un débit de fuite est nécessaire si

le moteur n’a pas une protection mécanique extérieure . [21]

e Pertes mécanique : la puissance fournie par le moteur n’est pas complétement transformée

en puissance hydraulique cela est d( aux pertes externes au niveau des disques.
IX-2- Pertes hydraulique

Les pertes hydrauliques dans une pompe sont de nature hydromécanique, c'est-a-dire
elles sont liées a la structure de 1’écoulement de fluide dans la pompe. elle se divisent en trois
sorte de pertes a savoir ,pertes par frottement hydraulique se formant sur les parois mobiles ou
immobiles , des différente parties de la pompes , comme tubulure d’aspiration , aubes volute
etc.., une deuxiéme origine de pertes hydraulique est le décollement de la couche limite qui
peut étre causées par le contournement de 1’arréte d’entrée des aubes ou par la diminution de
vitesse trop forte sur I’extrados des aubes , et la troisieme c’est les pertes par incidence , nous

allons maintenant définir et montrer a quel niveau se situent ces différentes pertes. [21]
IX-2-1- Les pertes a ’entrée de la pompe

Ces pertes de charge qui se produit a I’entrée de la pompe, elles sont dues, au

contournement de I’arrété d’entrée des aubes, cette perte est fonction de la vitesse d’entrée c0,
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et d’un coefficient K détermine expérimentalement, cette perte est exprimé par la formule

suivante
AHo = Ko 2 (89)
CO0 est exprimé par :

___ 40
07 n(Df-d%) (%0)

Ou : Ko : coefficient détermine expérimentalement qui est de I’ordre de 0.1
Do : diamétre de ’aire d’aspiration (m)

dm : diametre du moyen en (m) [21]

I X-2-2- Pertes de charge dans la roue

Cette perte est due d’une part, au régime d’écoulement dans la roue c'est-a-dire la
turbulence, d’autre part les parties fixe de la roue tels que les aubes, les disques avant et
arriere de la roue. Cette perte de charges est fonction du coefficient de frottement, de la
longueur du passage du fluide dans la roue, du diamétre hydraulique, et en fin de la vitesse

d’entrée relative, cette perte de charge est exprimée par I’expression.

_ L w
AHl—eDh > (91)

Ou : L : est la longueur du passage du fluide dans la roue exprimé par :

_ D,-D;
L= s (92)

Diet D2 diamétre d’entrée et de sortie de la roue en m

B1et B2 angles d’entrée et de sortie de la roue en degré

e : coefficient de frottement
-2
e= 1138+ 2log ()] (93)

Dn: diamétre hydraulique

K : coefficient de rugosité
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W3 : vitesse relative d’entrée en m/s. [21]

IX-2-3- Pertes de charges au niveau des aubes :

Des expériences ont été effectué par MYLES ont montré que ces pertes de charge sont
dues a la forme géométrique des aubes, par la suite les vitesses d’entrainement et les vitesse
absolue en chaque point de 1’aube sont différentes , donc cette perte de charge , est due a la
nom uniformité des vitesses que ce soit sur ’intrados ou 1’extrados de I’aube , MYLES en

faisant des expériences sur plusieurs pompes centrifuge a abouti aux relations suivantes :
W2
AH, = f(Dr) 5 (94)

Ds : facteur de diffusion du a la section occupée par le canal d’aube :

_ 1 W | (U1+Viy)—(Uz+V2u)
Dr=1 w, t 25w, (95)

S : coefficient déterminé expérimentalement, il est fonction des angles d’entrée et de sortie de

la roue, du nombre d’aubes et des rayons d’entrée et de sortie de la roue

A
" 2msin[(B1+B2)/2

ln(ﬁ—j (96)
Cette formule est valable si :

Di<0.4

Si Dr > 0.4 f (D) = D voir a cet effet : (courbe de facteur de diffusion). [21]

IX-2-4- Pertes de charge dans la volute

Ces pertes de charges sont due tout d’abord aux effets des frottements le long des parois
de la volute, et sur les flasques avant et arriere de la roue, une étude expérimentale faite par

WROSTER a montrer qui ‘il existe deux sortes de pertes de charges

IX-2-5- Pertes de charge par choc

Ces pertes de charges sont fonction du rayon de sortie de la roue, de la vitesse absolue
d’entrainement du rayon de la volute a la section de sortie et enfin de la vitesse absolue a la

sortie de la volute, cette perte de charge est exprimé par la formule
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av = [1- ()] [ 2 (97)

r2Vau R3

Ou:

R4 : rayon de la volute

r, : rayon de la sortie de la roue en m

V4 : vitesse au niveau de la section de sortie de la volute

V2u projection de la vitesse absolue de sortie de la roue sur la vitesse d’entrainement cette
formule est valable si : R2Vau >R4V4

Si:R2Vau<RsVs AV1=0.[21]

IX-2-6- Pertes de charge par frottement

Une étude expérimentale faite par WORSTER a montré que cette perte de charge est

fonction de plusieurs paramétres a savoir suivant la formule ci-dessous

AV, = 2 ¥ (98)

Ay 2

Ou : ¢ : coefficient de frottement déterminé par WORSTER

= [1.89 +1.62log (%)]_2'6 (99)

Ou:
Lv : longueur équivalente de la volute exprimée en m
K : coefficient de la rugosité

La longueur Ly est donnée par

ba+h
RB—T2+%

L, = (100)

sina,
Ou:
a2 : I’angle de bec de la volute exprime en degré
bs : la largeur de la volute étoile en m

hs : la hauteur de la volute en m
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r, : rayon de sortie de la roue en m
V4 : vitesse dans la section la plus étroite de la volute en m

La vitesse Vs est donnée par 1’équation de continuité :

_ Q@
Ve =~ (101)

Les parameétres géométriques de la machine

Rs3 : est un rayon qui est fonction du diamétre de sortie de la roue est d’un coefficient K1 pris

égale a 1,1 finalement :
Ry=112 (102)
Ainsi que

A : étant la section la plus étroite qui est égale a bsha
Ay : étant la moyenne de la section de volute qui est fonction de plusieurs paramétres, elle

donnée comme suit : [21]

2
2m
14+ | —s
(ln R3R+3h4]>

IX-2-7- Pertes par frottement au niveau des disques de la roue

0.6
_p2
o [M] (103)

R3+h4,
2In Ry

Ay = byhy

Une étude expérimentale faite par HAMKINS et PERRSALL a montré que ces pertes
de charges sont dues aux frottement du fluide sur les disques avants et arrieres de pompe, ces
auteurs ont montré que ces pertes sont fonction de plusieurs paramétres a savoir la vitesse
d’entrainement U> la viscosité du liquide, du diametre de sortie et du débit, cette perte est

exprimé par la formule suivante
AHgp = Cp>U3R} (104)

ou : p masse volumique de liquidité en Kg/m?
Uz : vitesse d’entrainement en tours par minute
R : rayon de sortie de la roue

C : coefficient détermine, expérimentalement
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C = 1,15Re™ %2 (105)
Ou Re: nombre de Reynolds
R, = %22 (106)

v

v : étant la viscosité en m%/s

Il a été démontré par plusieurs auteurs dans le domaine des turbomachines et
notamment dans le cas des pompes centrifuges que 30% de pertes de charge ayant bien aux
niveaux des disques de la roue retournement vers le coté refoulement c'est-a-dire ces 30%

deviennent un gain pour la pompe, ce gain d’énergie est donnée par 1’expression suivante ;

[21]

AHgp = 0.3Cp U3R}

IX-3- Les pertes dans la pompe en utilisant les triangles de vitesses

(107)

D'autres recherche ont été faite sur les pertes a l'intérieur de corps hydraulique de la

pompe Dans ce qui suit on étudie les pertes avec les trois phénomenes frottement,

décollement et incidence dans la roue, dans le diffuseur et dans la volute tout en exploitant les

triangles des vitesses et Les parametres géométrique de la pompes. [21]

Tableau 2: Calcul des vitesses dans les différents organes [21]

P i Entrée de 1 Sortie de 1 . Entrée de Sortie du
aramétre ntrée de 1a roue ortie de la roue arameétre ] )
p diffuseur diffuseur
Vitesse US2**N*R,/60 | U=2*n*N*Ry/60 Vitesse Vaur=Q/2.nRsb VairQ2.tRyb
5 - =L7T0 1= oy m3i— Lz D30 mi— LD 04.0.
d’entrainement ! ? débitante
. V= Q/2 1Ry by Vitesse
Vitesse absolue | Vi=Q/2a.R,.bron, ==Q2 1Ry by . V=V *(Ra/R3) V=V e oo,
¥ tangentielle
. P
V;ZTE.SS-E m;l'l?:vlz-p[_]'lz W, _:u_?g-'_(ul-
relative 0 Vitesse o o .
: =Pz T Kz W =V +H
absolue
Anple . i i
sz Tgﬁq:\' Uy Tngz\f mg.u"(Uz—\' .ﬂ]
d’écoulement
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R4

Diffuseur

Figure 27: Représentation géométrique d'une pompe centrifuge avec diffuseur [21]

IX-3-1- Pertes dans la roue

a- Pertes par frottement
hep = — % W2.Cpp~— (108)
T " 2g " 2T Dy,

Avec :
W : vitesse relative a la sortie de la roue

Crr: Coefficient de frottement

D’aprés Thanapandi et Al, le coefficient Cy est calculé par :

Ly~ %6
Crr = (1.89 + 1.62l0g K—) (109)
Ou : K représente la rugosité hydraulique effective

150.v
Ksr = 2r, (110)

L, : lalongueur de la pale de la roue :

R;—Rq
L, = -

(111)

. X tgzﬁ’z
(tgB2—tgP1)+ cosfz cosﬁ1+ln

Dy, : Diamétre hydraulique
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Dnr = 75 Dlzz D Dzzz 112
oy e ey (112)

b1 mcosf1 by Tcosfz

Et Z, étant le nombre d’aubes. [21]

b- Les pertes par décollement
Ce type de pertes existe toujours dans les cas de ralentissement W»< W1 et sont nulles

dans le cas d’accélération

har = 5% WE = W) % Kqy (113)

K4, est un coefficient calculable a partir de la forme et de la divergence des canaux .il est nul

dans le cas ou W> > W,

Kgr =1~ Kpp — Cpy @ (114)
w3
Kpr = 0.91K; * Kp; * Kg (115)

K; : Représente I’influence de la forme de la section, qui est surtout importante a la sortie de
la roue

Kg, : Représente I’influence de la couche limite, c'est-a-dire la roue n’est pas droite, mais a
une ligne moyenne courbe

Kgy, = 1.05 % ¢ — 0.05 (116)

o: étant le coefficient de remplissage

Kg: représente I’influence de la divergence des canaux

2TCOSTT )
Ky = ———dec (117)

6
COoSTT -1
Odec

20 : représente la divergence effective des canaux
20 = ——sin?p, (118)

204ec : représente la divergence pour laquelle un décollement naissant se produit :

2n(B2 xsin(B2)
2040 = 11.0 <§+1+L> (119)
2 3 b,
c- Pertes par incidence

hi = i * W2 x K2 = sin(l,.) (120)
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Kr est un coefficient dépend principalement de 1’indice et que 1’on exprime sous la forme :
K=2

Pour h;,- <0 (forts débit), et Ki=3 pour h;,.> 0 (faibles débits) et i étant 1’angle d’incidence
hy=B-B

B : angle du fluide c’est le rapport entre la vitesse absolue et la vitesse d’entrainement. [21]

IX-3-2- Pertes dans le diffuseur

Les pertes dans le diffuseur sont de méme nature que celles rencontrées dans la roue
[21]

a- Pertes par frottement

1 L
Lra =55+ VF % Cpq * D—:d (121)

b- Pertes par décollement
1
Lgq = 29 * (V3 —VP) * Kgq (122)

c- Pertes par incidences
1

hey = %" V7 x K2 * sin®(ly) (123)

I X-3-3- Pertes dans la volute

Le role de la volute est de collecter 1’écoulement venant de la roue, ou d’un diffuseur,
de la ralentir puis de le conduire jusqu'a la bride de refoulement, qui est la partie terminale de
la pompe .1a volute lorsqu’elle est située immeédiatement en aval d’un diffuseur commence sur
un rayon Rs un peu supérieur au rayon R4 du diffuseur.

La volute recoit 1’écoulement avec la vitesse

Vs =V, * (22) (124)

5

a- Pertes par frottement
hey = % x0.55(V2, + (Vyy — V5)?) (125)

Vm : la vitesse méridienne débitante
V. : la composante tangentielle de la vitesse absolue

e
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b- Pertes par incidence
hy = % % 0.55(V2, + (Viyz — Vs)?) (126)

Vm : la vitesse méridienne débitante

Vu: la composante tangentielle de la vitesse absolue

Etude des rendements :

_____

WA

N%; |
WAV

Figure 28: Courbe caractéristiques H(Q) et les différents types de pertes. [21]

IX-3-4- Hauteur nette

La hauteur nette ou la hauteur manométrique totale est la différence d’énergie entre
I’entrée et la sortie de la pompe ainsi la connaissance de la hauteur théorique a un nombre
d’aube fini, et les pertes de charge nous permettront de déterminer la hauteur nette données ci-

dessous

Jusqu'a présent nous avant étudie que les pertes de charges a I’intérieur de la pompe, il
nous parait encore insuffisant pour parler du rendement global de la pompe ce dernier dépend

d’autres paramétres qui fera 1’objet du prochain point. [21]
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IX-3-5- Pertes mécaniques

Lors de la rotation de I’arbre de la roue, ces frottements au niveau des paliers et dans les
presses étoupes de la pompe absorbes une certaines puissances Pex appelée puissance
mécanique externe, cette puissance viennent s’ajouter les pertes par frottement Pi se

produisant entre fluide et les disques de la roue, la somme de ces pertes mécanique est
P,=P,+P; (128)

La différence entre la puissance absorbée P, et la puissance perdue est appelée

puissance hydraulique absorbée donnée par la relation suivante :
Pon = By — By, (129)
I X-3-6- Pertes volumétriques

Les pertes par fuites dépendent de coefficient de résistance de 1’orifice formé par le jeu
entre stator et rotor. On s’arrange pour multiplie les obstacles au passage de fluide tout en
laissant un faible débit de fluide qui s’avére mécaniquement indispensable. mis a part ce débit
de fuite, entre la partie mobile et la partie fixe de la pompe ont lieu des fuites ou plus
exactement un retour de fluide vers le coté aspiration de la pompe, ce retour du fluide est di
essentiellement a la différence de pression qui régnent au refoulement et & 1’aspiration, si 1’on
note le débit de retour par q et le débit de fuite par q’, le débit réel qui traverse la roue sera

alors

Q=Q+q+q (130)

ou ; Qi : débit interne de la roue en m®/s
Q : débit nette délivrée par la pompe en m%/s
q : debit de fuite ayant lien le long de I’arbre

q’ ; débit de retour vers le coté aspiration de la pompe en m%/s

La connaissance de ces pertes par fuite nous permettra de déterminer le rendement

volumétrique de la pompe. [21]

IX-4- Rendement globale d’une pompe

Une étude expérimentale faite par PFLEIDERER a montré que le rendement global

d’une pompe dépend de plusieurs rendements a savoir :
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I X-4-1- Rendement hydraulique

Le rendement hydraulique est le rapport de la hauteur nette recueillie & la hauteur

théorique donnée par I’expression suivante :

H

Mh=7— (131)

" Hep
I1 faut noter que ce rendement dépend des pertes de charge a I’intérieur de la pompe et

du type de la machine

I X-4-2- Rendement volumétrique

C’est le rapport au débit nette délivré par la pompe au débit interne de la roue il est

donnée comme suit
Q
My = —— (132)
Ce rendement dépend surtout de la garniture mécanique au niveau de la presse étoupe,
ce rendement varie géenéralement entre 0.95+0.98

I X-4-3- Rendement mécanique

C’est le rapport entre la puissance hydraulique absorbée et la puissance absorbé par la
pompe

Pq Py—Pm
th = 228 = Bl (133)

ou : 7n,, : rendement mécanique de le pompe
Pa: la puissance absorbée par la pompe en KW
Pan : puissance hydraulique absorbée par la pompe en KW

Pm : puissance mécanique externe en KW

Ce rendement mecanique dépend de type du moteur, donc de la puissance du moteur ce

rendement est généralement de 1’ordre de 0,98+0,99

La connaissance de ces différents rendements nous permettra de déterminer le

rendement global de la pompe qui est le produit des trois rendements. [21]

Ng = Nm * N * My (134)
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IX-5- Relation entre le rendement globale et I’angle de sortie $2 de la roue [21]

On sait que ;
H
T = %[O'UZ—VZRCOSBZ] (135)
Et
Q

Var = 50 (136)
Remplacant V2r dans 1’équation de rendement on aura

ng = Nm*My*H (137)

ﬁ[ 9o ]
3 aU, Zmzbzcotﬁz

X-Conclusion

Pour une pompe centrifuge a une vitesse donnée, nous avons déterminé les courbes
caractéristiques de ces pompes, a partir des théories citées préalablement, a fin de déterminer
le débit, dans la plage de bon fonctionnement de la pompe avec un rendement optimal.

L'évaluation des pertes dans la pompe vont nous permettre de trouver le moyen de

minimiser I'une de ces pertes afin d'améliorer les performances des pompes.
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Chapitre 4 : Résultats de I’étude paramétrique

I- Généralité sur EES

I-1- Introduction sur EES

EES (prononcé ISE) est 1’abréviation de Engineering Equation Solver ou Solveur
d’équations pour I’ingénierie. EES permet de résoudre des systémes d’équations algébriques,
des équations differentielles, des équations a variables complexes. EES permet également
d’optimiser les paramétres de modélisation d’un systéme, de calculer des régressions linéaires
et non linéaires, de générer des courbes de grande qualité. EES fonctionne a la fois sur des
plates-formes PC Compatible ou APPLE Macintosh.

Il existe deux différences majeures entre EES et un solveur “ classique ” d’équations.
Tout d’abord, EES identifie automatiquement et groupe des équations qui doivent étre
simultanément résolues. Cette caractéristique simplifie le procédé pour I’utilisateur et assure
que le logiciel opérera toujours avec une efficacité optimale. De plus, de nombreuses
fonctions mathématiques et thermodynamiques utilisées dans le milieu de I’ingénierie sont
incorporées dans le logiciel. Par exemple, des tables “ vapeur ” sont implémentées tel que
n’importe quelles propriétés thermodynamiques peuvent étre obtenues a partir des fonctions
incorporées. De méme, cette fonctionnalité est fournie pour la plupart des réfrigérants (y
compris une partie de nouveaux mélanges), I’ammoniac, le méthane, le dioxyde de carbone et
beaucoup d’autres liquides. Les tables d’air sont incorporées, comme étant des fonctions

psychrométriques ainsi que la table de JANAF applicable pour un grand nombre de gaz.

Enfin, des propriétés de transport sont aussi disponibles pour la plupart de ces

substances.
EES contient une vaste bibliotheque de fonctions mathématiques et thermodynamiques.

Néanmoins, il est impossible de prévoir I’ensemble des besoins des utilisateurs. De fait,

EES offre a I’utilisateur la possibilité d’entrer ses propres fonctions suivant trois méthodes :

1. II est possible de saisir et d’interpoler des données numériques dans une table, pour ensuite

les utiliser directement dans la résolution de systéme des équations.

2. EES comporte son propre langage de programmation. Il s’apparente au PASCAL et
FORTRAN. Il permet a I’utilisateur de développer et sauvegarder dans des fichiers de
librairie ses propres fonctions et procédures. Ces fichiers seront lus a chaque ouverture du

logiciel et ainsi utilisables dans chaque session.
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3. Enfin, les fonctions et les procédures compilées, écrites dans un langage de haut niveau tel
le PASCAL, le C ou le FORTRAN, pourront étre utilisées dans EES par le biais de librairies
dynamiques (DLL).

Avec EES, il est également facile de résoudre des problémes comportant un ensemble

de variables indépendantes. [22]

Le logiciel EES (Engineering Equation Solver) a été développé par le professeur Sandy

Klein de I’Université du Wisconsin 4 Madison

Ce logiciel a pour but de permettre aux étudiants de se concentrent sur la mise en
équation du probléme et non sur la recherche des propriétés dans des tables ou sur la méthode
de solution. [23]

I-2- Installation de EES

Deux versions de EES sont actuellement disponibles : EES et EES32. EES est congu
pour fonctionner sur n’importe quelle plate-forme Windows (3.1, 3.11, 95 et NT). EES32 est
une version 32 bits fonctionnant uniquement sous Windows 95 et Windows NT. Cependant
une partie des derniéres nouvelles caractéristiques ES, e. g. les modules et les variables
complexes sont disponibles uniquement dans la version 32 bits. Si vous utilisez une plate-
forme Windows 95 ou NT, nous vous conseillons vivement d’installer EES32 EES est
distribué sous forme de fichiers auto-extractibles, les fichiers SETUP16.EXE et

SETUP32.EXE correspondent respectivement aux versions 16 et 32 bits du logiciel.

Pour installer EES ou EES32, double cliquer sur 1’icone illustrant les fichiers
SETUP16.EXE ou SETUP32. Sous Windows 95 et NT vous pouvez également installer le
logiciel en cliquant sur le bouton ‘Démarrer’ puis ‘Exécuter’ et taper la ligne de commande

suivante : A:\\SETUP16.exe ou A:\SETUP32.exe.
Run |

Type the name of a program, folder, or document, and
Windows will open it far pou.

Open: Iﬂ:'\SETUPEE.EHE’ =]
I | Eiumimn Sepanate WMemon) Space

k. I Cancel | Browsze. .. |
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Dans ce cas A: désigne le lecteur de disquette. Laissez-vous ensuite guider par le

programme d’installation. [22]
I-3- Démarrer EES

Le programme d’installation créera un dossier \EESW (16-bit version) ou \EES32 (32-
bits version) contenant les fichiers nécessaires a I’exécution de EES. Pour lancer I’application,
il suffit de double cliquer sur I’icone EES. EES charge automatiquement un fichier dénommé
HELLO.EES. Ce fichier décrit les caractéristiques majeures de EES. Si vous désirez, vous
pouvez supprimer ou modifier ce fichier. [22]

I1-Résultats de I’étude paramétrique
I1-1- Introduction

Le dimensionnement des pompes centrifuges et hélico-centrifuges conserve encore
aujourd’hui un caractere trés empirique car il reste basé sur un grand nombre de regles
d'origine expérimentale et statistique. Cet état de fait est tout a fait logique puisqu'en dehors
des dimensions géomeétriques principales, un trés grand nombre de parametres de second
ordre (une vingtaine) sont a fixer pour définir la géométrie compléte de la roue et de son
environnement immédiat. Ces choix multiples, souvent arbitraires, peuvent étre guidés par
diverses considérations telles que: régularit¢ de [I'écoulement, encombrement réduit,
optimisation des performances (rendement, NPSH, bruit et vibrations), stabilité des

caractéristiques, etc.

La conception des machines ou s'accomplissent d'importants échanges d'énergie
mécanique, thermique ou hydraulique, s'effectue suivant diverses étapes allant du pré-

dimensionnement mécanique et hydraulique, jusqu'a I'analyse fine des écoulements internes.

11-2- Résultats de I’étude paramétrique
11-2-1- Equation de I’étude paramétrique

a- Lavitesse angulaire

21m.N

w=-— [rad/s] (138)
Up= wr=w [ms] (139)
Uy = w.ry = .2 [mis] (140)
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Coef de stodola

mVSinB

S, = Ul.Ks.g sinB
s .
S, = Uz-Ks-; sinB

Q
Vi =

= 7t
by(md1—55)

Q
Vip = V43
b2 (”dz _SinB)

V.
th = Ul + Sl - ta:’LlB

VtZZUZ ‘l‘.gz_v;2

tanB
Vul =0
Viz
V., =U, —
u2 2 tanB
Uy Vo —U1 .V, U,.V,
H, = 2Vuz Ui Vs _ Uz uz[m]
g g
U% K. m.SinB
H, = 2> [m]
9.z
H,=H,—H,

8.Kp.Q2
Hep = oz [M]

K, = 0.2

b- Perte de charge par friction (Hy)

_ e
Wi = by (md,.SinB—Zt) .(m/s)

______ e
W> = b, (md,.SinB—Zt) (m/s)

"~ (ndy.SinB—Z.t+Z.by)

[m]

1

2 7 (ndy.SinB—Z.t+Z.by)

Pour calculer le coefficient A:

Le diamétre moyen : D,,, =

__dq+d;
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by+b,
22 [m]

L’¢épaisseur moyen : b, =

= Q
Wi = by (d . SinB— Zt)-(m/S)

Sm =222 [mis]

) . . __ 2bp(mdp.SinB-Z7t
Diametre : D,,, = (7t SINB—Zt+Zbry [m]

v, = §(|wm + 57m| + |wm - 57m|) [m/s]

Nombre de Re: R, = Im*Dm

vov
SiRe<2300:1 =2
Re

0,3164

SiRe>2300: 4 = 22

Donc:

2. 5% 2,53
_ Adz—dy) Wit + Wity [m]
f = ggsinB | D, D,

L volute : Hy
&y = tan™" ()[rad]
t

_ 42
T dy+2t,

X13

X14: COSX14_ = Cosao[\/l - (X13. COSOLO)Z - X13.Sina0]
90 = Sin_l(X14) [I’ad]

g = Z'—i" [m3/sec]

Dy = 2372 [m]

Vino =3[ (3) + ()] s
Ve -Dmay

Reg = 72

v

c- Le coefficient de frottement (friction) : f

Si R,s <2300: f =2

Rey
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(168)

(169)

(170)
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(173)
(174)
(175)

(176)
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0,3164

Si Reg >2300: f === (178)
V. =V, (Vitesse radial) (179)
Vt = Vtz (180)
Q
V=2 (181)
E, = "5 (182)
E,= Af‘— (183)
Do

E. = D, (184)
X, = ”ﬁ% (186)

_ (Ea—E@)?
X3 = EA(1+E) (187)

_ (Ea—Eq)®
X4 = EA(1+EA)(Ea—ED) (188)

_ (Eq-Ep)?
Xs = (Ea—Ep)? (189)
Xz X, = (EA—EQ)Z(BED—ZEA—EQ) (190)

6= %6 = (Ea—Ep)?
V2 +(Ve=Vo)2+2.Vo (Ve=Vo) Xy In( 14— )+V2 X
Ll Ve (14 Jev | (191
2.9
1 1
i, = X2.Vez[1+X4+X5.ln(1+%)+X6.ln<1+a)] (191)
2.9

Finalement :
HV = Hvl + HVZ (192)
Donc:H =H, — H,, — Hf — H,, (193)

d- La puissance a la sortie de la pompe

Pour convertir I’unité de Haet H en (mm Hg)
10

H, = (E)Ha(cm) ; [mm Hg] (194)
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13.6

H= (i)H(cm) ; [mm Hg]

Q%60 1
Woue = H(mm Hg) (L) x —[Watt]

e- Perte la puissance par la fuite de débit : PL

_ 2Ve2=Ve1) .
™= ey [rad/Sec]

d
my =V — (Vi — Vi )m ; [m/Sec]

2 4_ 4
Yy, = (m4) [(dzs) (d1)*]

le =2 my.m, [(dz)B;(d1)3]
Yi3 = (mz)z[(dz)z - (d1)2]

2.p.8[(d2)*~(d1)*] Sin?*(B)
128x107

P=P, = ; [Watt]

f- Perte de puissance par frottement de disque (Pd)

p, = TU.p (y21.1§jg’712+y13) ; [Watt]

g- La puissance a I’entrée de la pompe(Win)

Qx60 1,
Win = P+ Py + Ho(mm Hg) (£22) x —; [Watt]

h- Le rendementn

=S5 x100 (%)

11-3- Cahier de charge

Tableau 3 : Les données de 1’étude.

(195)

(196)

(197)

(198)

(200)

(201)
(202)

(203)

(204)

(205)

(206)

1 | Le débit volumique : Q = 3.95*10°[m%/s]

2 | Vitesse de rotation N = 9000 (tr/min)

3 | Lahauteur : H=50,36 (m)

Propriétaire de fluide:

4 | Viscosité dynamique : p = 0.001(N .S/m?

5 | Viscosité cinématique : v=1.3*10° (m?/s)=1.3* 102(cm? /s)
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6 | Ladensité:p =770 (kg/ m®)
Parametre géométrique:
1 | Nbdesaubes :Z=6
2 | Angle d’entréed’aube : f1=30°
3 | Angle de sortie : f2=30°
4 | Epaisseur d’entrée d’aube : b 1=1.016(cm)
5 | Epaisseur de sortie d’aube : b 2=1.016(cm)
6 | Diamétre de I’ceil de la roue d’entrée : d 1= ds 1= 1.5850 (cm)
7 | Diamétre du moyen d’entrée : dh 1= 0.2625 (cm)= 0.66548 (cm)
8 | Diamétre de sortie d’aube : d2 = 6.096(cm)
9 | Epaisseur de 1’aube supposée : t = 0.40(cm)
10 | Jeu axial avant supposé entre la roue et le carter : S =0.127
11 | Section transversale de la volute au niveau du jeu de la languette : Ao = 0.2419 (cm?)
12 | Section transversale de la volute a la sortie : A<= 1.9355 (cm?)
13 | Diametre de la volute hydraulique au jeu de languette : Do= 0.555(cm)
14 | Diameétre hydraulique de la volute a la sortie : De=1.5697 (cm)
15 | Jeu de languette entre la roue et languette : to=0.1905 (cm)
16 | Jeu radial de volute entre la roue et le carter a la sortie de la volute : to=1.524(cm)
17 | Largeur axiale de boitier intérieur dans la région de volute : b =1.27 (cm)
18 |Largeur axiale du boitier a la sortie : be =1.27 (cm)
19 | Angle de volute calculé : Q caicue = 4.55°
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I11- Résultats et discussions

I11-1- Les Hauteurs en fonctions de debit
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Figure 29: Différentes hauteurs en fonction de débit.

La figure 29 represente 1’évolution de la hauteur manométrique totale H; de la pompe
avec I’effet des pertes partielles en fonction de débit volumique. Les pertes qui rendent la téte
réelle (Ha) plus petite que la téte théorique (He) comprennent les pertes externes et les pertes
internes. La hauteur (Ht) reste pratiquement constante dans I’intervalle de débit entre 0 et 20
[cm®/s] puis elle se diminue avec I'accroissement de débit volumique. Cela & cause de I'effet
du couple, la roue devient plus lourd donc I'effort pour la faire tourner devient plus important.
Les pertes par friction de disque(Hs) prennent en compte au cours de la force de frottement du
fluide due a la distance entre la roue a aubes et le carter, la friction entre le disque de rotor et
les surfaces de fluide, la vitesse de la roue, les propriétés du fluide, et le dégagement. Les
pertes (Hv) a l'intérieur du carter de volute sont tres importantes, du fait de la forte dissipation

de la vitesse par frottement dans la volute.

On remarque que, la perte de charge de choc (Heb) diminue progressivement avec
l'augmentation du débit. Cette baisse est principalement due a I'inadéquation des angles fluide

et métallique.
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I11-2- Les Puissances en fonction de débits
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Figure 30: Puissances : (a) absorbée Win, (b) délivrée Wout, en fonction de débit
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La figure 30 (a/b) represente les courbes correspondantes a la puissance a I’entrée (ou
puissance absorbée) et la puissance délivrée ou produit a la sortie de la pompe en fonction du
débit volumique respectivement. On observe un accroissement linéaire de la puissance
absorbée Win en augmentant le debit volumique, La méme évolution est observée avec tous
les vitesses de rotation. Ceci est dd aussi au fait de I'augmentation des pertes de charge qui
rend l'effort a transmettre pour la rotation de la roue plus important (couple plus important).
La puissance utile Wout prend une forme parabolique, On obtient une relation entre le débit et

la puissance qui augmente de maniére cubique, et aussi augmente avec I’augmentation de la

vitesse d’entrainement.

111-3- Rendement en fonction de debit pour différentes cas de la roue et des vitesses
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Figure 32: P545
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Figure 36: P760
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Figure 38: P960
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Figure 39: P990

Les courbes présentées sure les figures de 31 a 39, correspondantes les rendements en
fonction de débit dans neuf (9) cas différentes et pour différentes vitesses de rotation. Il en
ressort qu'a faible débit il y'en a pas de grand changement, par contre a débit élevé, le
rendement augmente, il a été remarqué que le rendement d'une roue a 5 aubes est Iégerement

meilleur que celui d'une roue a 7 aubes. Les rendements les plus faibles se produisent avec 9
aubes.

Pour les quatre vitesses de rotation N = [3000 ; 5000 ; 7000 ; 9000] (tr/min), I’effet de
cette vitesse sur le rendement de la pompe pour le méme nombre d’aube Z et le méme angle
B, est montré sur toutes le figures, Comme la vitesse de rotation augmente, la variation des
courbes de rendement avec la vitesse de rotation devient plus élevée. Il existe un point
d'écoulement particulier BEP « Best Efficience Point » ou « point de pique », ou les pertes
hydrauliques sont minimes et le rendement est maximal. De plus, le rendement maximal
augmente continuellement & mesure que la vitesse de rotation augmente, par titre d’exemple,
pour une roue a cing aubes Z = 5 et un angle de p = 30°, le BEP passe de 64.57 (%) (avec un
débit Q = 170 (cm3/s)) pour une vitesse de rotation de 3000 (tr/min) & 66.37 (%) (pour un
débit Q = 610 (cm?/s)) pour une vitesse de rotation de 9000 (tr/min). On constate également
que le rendement diminue lorsque la vitesse de la pompe diminue.
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Tab point de design :

Tableau 4: La variation de rendement en fonction de débit pour N=3000[tr/min]

N=3000[tr/min]

Cas Z B° n% Q Qopt Hopt Nmax
P530 5 30 64.57 170 1080 566.6 Nmax1=89.48%
P545 5 45 86.61 960
P560 5 60 89.14 1050
P590 5 90 89.48 1080
P730 7 30 - - 1150 610.8 Nmax2=87.65%
P745 7 45 69.61 420
P760 7 60 85.21 1020
P790 7 90 87.65 1150
P930 9 30 - - 1030 606.5 Nmax3=82.43%
P945 9 45 - -

P960 9 60 67.89 370
P990 9 90 82.43 1030

Tableau 5: La variation de rendement en fonction de débit pour N=5000[tr/min]

N=5000[tr/min]

Cas Z ,30 n% Q Qopt Hopt T max
P530 5 30 65.48 300 1820 1588 Nmax1=90.38%
P545 5 45 87.75 1650
P560 5 60 90.08 1770
P590 5 90 90.38 | 1820
P730 7 30 - - 1950 1714 Nmax2=88.64%
P745 7 45 71.01 780
P760 7 60 86.4 1750
P790 7 90 88.64 | 1950
P930 9 30 - - 1770 1710 Nmax3=83.78%
P945 9 45 - -

P960 9 60 69.08 730
P990 9 90 83.78 | 1770
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Tableau 6: La variation de rendement en fonction de débit pour N=7000[tr/min]

N=7000[tr/min]

Cas Z B° n% Q Qopt Hopt N max
P530 5 30 66 450 2600 3125 Nmax1=90.78%
P545 5 45 88.32 2340
P560 5 60 90.51 2500
P590 5 90 90.78 2600
P730 7 30 - - 2750 3376 Nmax2=89.1%
P745 7 45 71.88 1160
P760 7 60 87.01 2500
P790 7 90 89.1 2750
P930 9 30 - - 2550 3379 Nmax3=84.49%
P945 9 45 - -

P960 9 60 69.92 1100
P990 9 90 84.49 2550

Tableau 7: La variation de rendement en fonction de débit pour N=9000[tr/min]

N=9000[tr/min]

Cas Z B° n% Q Qopt Hopt N max
P530 5 30 66.37 610 3300 5178 Nmax1=91.01%
P545 5 45 88.67 3010
P560 5 60 90.76 3220
P590 5 90 91.01 3300
P730 7 30 - - 3550 5597 Nmax2=89.38%
P745 7 45 72.5 1550
P760 7 60 87.4 3220
P790 7 90 89.38 3550
P930 9 30 - - 3300 5615 Nmax3=84.95%
P945 9 45 - -

P960 9 60 70.54 1470
P990 9 90 84.95 3300

IVV- Conclusion

La pompe P590 qui a les parameétres Z=5, f = 90° et N=9000 [tr/min] donne le

rendement maximal n1=91.01%
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Conclusion générale

De nos jours, il est bien établi qu'il y a une forte croissance sur la demande de I'énergie
qui se présente dans tous les secteurs industriels. Il est également bien établi que les pompes
consomment une part trés importante de cette énergie. Parmi les pompes les plus utilisées, on
peut citer les pompes centrifuges. Ces derniéres sont largement sollicitées a cause de la

simplicité de leur fonctionnement.

L'objectif principal de cette étude est 1’étude paramétrique pour améliorer les
performances c.-a-d. comment faire un bon choix d'une pompe a partir des données suivantes
. la vitesse de rotation du rotor de la roue, la hauteur utile d'élévation, le débit utile. Et aussi
d’¢étudier les effets de la variation du nombre des aubes de la roue et de 1’angle de sortie avec

des différentes vitesses.

En fin, ce projet est d'une grande importance car il donne une vision sur le choix, le
dimensionnement et la conception d'une pompe (quel que soit sa nature) pour avoir le

meilleur choix pour des utilisations bien précises.
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