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OBJECTIFS .

( Presenter les parametres de similitude employées dans Ies\
turbomachines

« Décrire des formes particulieres de ces coefficients pour divers
types machines

 Regarder les cartes utilisées pour étudier les compresseurs et
les turbines

» Présenter le concept de vitesse spécifique

(N J/




Introduction

La spécification fondamentale d’une turbomachine concerne:

o le debit

* |a nature du fluide(gaz, liquide)
o léetat al'entrée

* la quantité de travail a échanger



Introduction ‘

A partir de cette spécification on peut:

« sélectionner le type de machine (axiale, radiale, mixte) ;
e estimer sa performance
o effectuer un dimensionnement préliminaire

La mise a I'échelle d'une machine existante, en réponse a une
nouvelle speécification, est une démarche utilisée en industrie
visant ce dimensionnement préliminaire. Cette étape permettra la
reduction de la durée des cycles de développement



Introduction -

L’analyse dimensionnelle fournit une support théorique a cette
premiere étape de conception. Elle incorpore des nombres
adimensionnels dont leur valeur peut étre interprétée comme le
ADN de chaque apparell

La richesse du formalisme des nombres sans dimension permet
la génération de familles de machines dites similaires, la
prédiction de leur performance et un guide pour la construction de
prototypes

Dans cette démarche on utilise des quantités telles que les
coefficients de charge ¥ et de débit ®, parmi d’autres




Rappel :le Théoreme n 4 _

' Le théoreme m de Vaschy-Buckingham affirme que toute loi
physique peut se réduire a un nombre minimal d’inconnues en
_introduisant des variables sans dimension (notees m; )

Si un phénomene est decrit par N variables physiques, exprimées
a l'aide de J dimensions fondamentales, il est alors possible de
définir un probleme adimensionnel équivalent comme une
fonction de N-J grandeurs sans dimension



Modele virtuel Maquette de laboratoire Prototype
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Similitude _

Pour effectuer une conception agile, on vise le transport des
caracteristigues connues d'une turbomachine vers une autre.
Pour ce faire on a besoin que:

les dimensions respectives soient a I'échelle

les rapports de vitesses soient égaux (les lignes du
courant soient similaires)

les rapports des forces inertie/autres soient egaux

On doit alors satisfaire trois conditions de similitude différentes:
géomeétrigues, cinematiques et dynamiques



Similitude —

L e I
Géométrique | > (—
Rapport de longueurs D
modéle 4T prototype

Cinématique I::> ¢:(ij :(ij

Rapport de vitesses

Dynamique [ > [ H j :[

Rapport de forces




Remargque ‘

La similitude geometrique, en principe la plus simple, se voit
confrontée a des difficultés pour la satisfaire pleinement dans
certains endroits d’'une turbomachine, comme par exemple le jeu
de téte (separation entre la pale en sortie et le carter) ou la
rugosité relative de la surface.

Pour cette raison, des corrections empiriques (souvent

confidentielles) sont appliquées par les manufacturiers, pour
transposer les données obtenus lors des essais sur le modele

vers le prototype



Similitude dynamique .

En meécanique des fluides, la similitude dynamique regarde
principalement le rapport des forces d’inertie a d’autres forces

En génie on s’intéresse freqguemment aux forces visqueuses,
gravitationnelles et élastiques

Avec l'inertie, ces trois forces donnent lieu respectivement, aux
nombres adimensionnels de Reynolds, Froude et Mach
On peut déja noter que I'écoulement dans turbomachine n’est pas

a surface libre, de sorte la force gravitationnelle n’occupe pas un
rble prépondérant dans I'analyse



Sl militude dyna I i’q ue

Reynolds

rapport des forces d’inertie aux forces visqueuses %
" Froude v o
rapport des forces d’inertie axes gravitationnelles ——
- \/a y,
Mach v
@

rapport des forces d’inertie aux forces élastiques



Le coefficient de

(I) _ Cx,m _ m/p A
U  NDJ/2
m N: vitesse de rotation
—> (I) — D: diamétre du rotor
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Le coefficient de charge u




Formes particulieres




Les pompes



Coefficients ® et W
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Relations pour les pompes ‘

Lors de I'étude des machines centrifuges on a trouvé la relation:
Y= (1—-Ptanp,)

Ce cas particulier indigue que ¥ =f(9,6,), ¢ étant le
coefficient de charge, W le coefficient de débit & et g, I'angle en
sortie (condition geomeétrique)

Dans le développement de ce modele le fluide était considére

sans viscosité, mais dans un contexte plus large il faudra en tenir
compte. On peut écrire alors:



Relations pour les

¥ =f (O Re Géo)
2
ng : _ f( Qg,pND ’Ii (design)]

Une formulation similaire peut étre imaginée pour le rendement

Q poND° |, |
- ’ L (design







quL)ll nombre de Machg ‘

A partir de guelle vitesse on ne peut plus considérer I'écoulement
d’un fluide compressible comme étant incompressible?

Le consensus établie indique gu’'un écoulement dont le nombre

de Mach satisfait M < 0.3, peur étre traité comme étant
Incompressible

Ce critere, peut étre expliqué si I'on regarde la relation entre la
pression statique et la pression totale (d’arrét ou de stagnation):

k/k—1
k—1
- <1+—Ma) K=
p 2

22



Rappel

Série
1+ X)" =1+ nx+ n(nZI—l)
k/k-1
&_(u—k_llvlazj :
P

P

x° +0(x%)

Po :1+g Ma’ +§ Ma* +O(Ma®)
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Rappel B

Pression

P, — P =% pkMa® (1+

2

M:‘ +O(Ma4))

2
lpkMaz_lp V_Zzlp_k Z_E 2
2 2 a 2 KRT 2
] MaZ Pour Ma< 0.3 ;
a
po—p:EpVZELI— i +O(Ma4)j L po—szpVZ

Pression dynamique
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Ventilateurs -

L'’écoulement dans un ventilateur est a faible nombre de Mach
(p = conste.— incomp.). Le coefficient de debit ® sera ainsi basé
sur le débit volumique Q, et le coefficient de charge ¥ sur la
variation de pression AP entre 'amont et I'aval du rotor

Q AP /p
O = =
ND3 ¥ NZ2D>

25






Probléme e

Le deébit d’air circulant par un ventilateur qui opere a 800 rpm est de 425
m3 /min. L'augmentation de la pression statique est de 7.6 cm d’H,0,
tandis que et celle de la pression totale est de 10 cm d’H,O. Le
rendement total-a-total est de 75%. Les conditions de stagnation (d'arrét)
a I'entré sont: T,,= 20°C et P,, =1bar

On dispose d’'un deuxieme ventilateur, géométriguement similaire, dont
sa grandeur est ¥ fois celle du premier. La vitesse de rotation de ce
: ventilateur est de 1000 rpm et il opere sur un point de similitude dit
. homologue. Sachant que les conditions thermodynamiques a lI'entrée
son les mémes pour les deux cas, on doit trouver:

T— = —

Le débit d’'air, laugmentation de la pression statique et la variation de

l pression totale dans le ventilateur a échelle reduite
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Pression statigue

A(p+pV°12) = A(p+pV°12) (faible nombre de Mach)
pN?D? ) pN?D? .
Ap ANV?/12) Ap ANV?12)
T~ 22 - o~z | T 22

pN°D* ), N°D" ), (pN°D" ), N°D® )

AV©I12)) _[ANV®/2) ) e — T
N2D?2 2 NZD?2 ) < Similitude cinématique
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Nombre de Mach -

Dans un compresseur ou dans une turbine on est en présence de
I'écoulement d’'un gaz a haute vitesse. On doit alors tenir compte
de la compressibilité qui se manifeste dans le nombre de Mach

Ce parametre est ainsi partie intégrante des relations de
similitude

La nature du gaz devra egalement étre incluse. Ceci sera pris en
compte par le rapport des chaleurs specifiques y

Le visage des parametres adimensionnels peut étre varié, mais
certaines formes sont plus pratiques que d’autres




le débit

n’ Ahos’ W — f(m’p01’T01’y’N’H’D) :’eé'rzlaltjtigel’entrée

la travail & échanger
la grandeur

la vitesse de rotation
W,  Ah, 1 W
: =€ — = P = —
n \ll U 2 (ND)Z (I) p01N D3 (I)\lj p01N3D5
charge débit puissance
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Forme équivalente poujf

Parametre YR
adimensionnel 1/®

y—1
W ,001ND3 . W _ pOlND3 . meATO _ CpATO
p01N3D5 =~ m p01N3D5 m p01N3D5 1\,21)2

y Rl ) AT, AT,

zy—l'(l}/D)Z' T Ty

~1/(Mach)?

‘ A la place de WI/(py,;N3D%) on peut considérer AT /T,, ! i




Forme équivalente pougfs- —

m mRTy, 1y RTy

RTy,

puND®  po1ND3 ~ po1D? \J(ND)Z

! T

Po1=Po1RTo1 ~(1/Mach)

Au lieu de 3
PoND

Aussi, Ah = f(AT) = f(Po2/Po1), alors

on peut consideérer

m
N D?®

1 /Ry,

po1D?

1/ RT,
mez

Po2

H
po1N3D> Po1



Compresseur NN

o Pa_[MRTy pyND* ND
Po1 I:)01[)2 H RTy,
n Y O Re M Y




Cas general

Dans le contexte des turbomachines on identifie 7 parametres
adimensionnels

[ w=f(®, Re, M, v Géo) |

n=g(®, Re, M, vy, Geo)

~

En fonction du type de machine, certains seront appropries et
d’autres pourront étre négliges




Compresseur: simplificat) y

[ n, Y o Re
N 2o
Po
e Reynolds élévé (turbulent)
Simplifications < — Méme fluide (y=cnste.)
| — Méme machine D=cnste.




Simplifications

— Reynolds éléveé (turbulent): au-dela d’'un nombre de Reynolds
limite, la performance ne varie plus (similitude restreinte)

— Méme fluide (y=cnste)

— Méme machine D=cnste



Alors... - e

Méme machine, méme fluide, écoulement turbulent




La e du compresseu ‘

L'évaluation de la performance d’'un compresseur est caracterisee
au travers de I'ensemble de parametres n, ¥, ®, M.

Le champ d’opération du compresseur est représente par des
courbes de nombre de Mach M constant dans le plan W, ®. || est
d’'usage de superposer dans carte du compresseur, des contours
d'isorendement n

Selon les simplifications présentees, en pratique on utilise le taux
de compression pg2/pPo1 au lieu d'une autre forme pour le

coefficient W et le débit corrigé n,/To1/po1 & la place de @



La carte du c«ampressewﬂé -

Aussi, le nombre de Mach M est substitue par la vitesse de
rotation corrigée N/,/Tyq

Dans cette carte on distingue deux limites qui contraignent la

plage d’'opération d'un compresseur: le pompage et le blocage
sonique




La e du compresseuf -

Le pompage: il s’agit d'un phenomene qui a lieu des faibles
debits. Il est associé a un chute soudaine du taux de compression
suivie par des fortes oscillations de la pression, parfois
accompagnée d’'une inversion de I'écoulement. Sous cette
condition le compresseur est inopérable

Le blocage sonique: ce phénomene a lieu des forts debits. i
s’'agit de la l'apparition d’'une section sonique dans I'etage qui
limite le deébit massique maximal. Dans cette limite, la
performance du compresseur chute rapidement
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Courbes de
rendement
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La ligne d’opération 4 .

Sur la carte d'un compresseur on trace également la ligne
d’opération ou ligne de fonctionnement du compresseur

Elle correspond a la ligne reliant chacun des points de rendement
maximal sur chague isovitesse

Chague compresseur a un point d’opération optimal sur la ligne
d’opération

Cette position dans la carte c’est le point de design ou le
compresseur fonctionnera la plupart du temps



Ligne d’opération

Point de
~~ design idéal

abeoo|q ap ajwi

Po2

uolIssald ap uoddey

Debit








Un compresseur centrifuge opére au point nominal. Le rotor a un diametre
de 40 cm et le rapport de pression totale est p02/p01:2- Les conditions a

'entrée du compresseur sont Ty, =20°C P,,=1 bar. Utilisez la carte du
compresseur et déterminez:

Le débit massique
La puissance requise

La vitesse angulaire



Un compresseur centrifuge opére au point nominal. Le rotor a un diametre de 40 cm et le rapport
de pression totale est pPy,/Py;=2. Les conditions a I'entrée du compresseur sont Ty, =20°C p,,=1

bar. Utilisez la carte du compresseur et déterminez:
3.4

h - /-\
=072
Por __ /NN
' /4 0.70
B / 0.78
0.60
5

0.50

2.2

1.8

14

L0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10





Lecture et calcul

my/RT
201 =0.04, n=0.81, S 0.85 Le débit massique
p01D Y RTOl La puissance requise

La vitesse angulaire

D=40cm, py,/py=2, Ty, =20°C, p,;=1 bar

Py L
; /_‘\\ =072
I TN

Ty

2
m=004—PD_

| 10° x (0.4)? vz V1 A7
=0.04 =2.21kg/ . -
" X\/293><(8314/28.97) o1 %V%y

| F
2 ﬁ
W



suite

Opére au point nominal. D= 40 cm, py,/Py;=2,T,; =20°C, Py,=1 bar.

ILe débit massique |

—1/y
TOZs — T01 (hj Ay T025 — 293(2)04 L4 — 357K La puissance requise

p01 'La vitesse angulaire
T.,.—T : myR yf

= = — Toz _T01 = W = ! (Toz —T 01) I
T =T (y-1)

n= -
/‘\\

DN /2 _ . - AN -
—085 == DN m=p N=DND ¥ z ,

Ty

e

YRTy, .

0.08

|
N ﬁ
W



Ligne d’opération

F s
p02
Do Pointde
design idéal
c
]
[}
[}
g
o
o Q
=) @ g_)
g = o =
e & S
o = o
o § o)
0 -, P
T
@
=
E
-l
>
Debit e sz)
Dy

Remarqgue:Pour un rapport de pression autre que celui du point nominal, le débit cherché sera
celui correspondant a un point sur la ligne d’opération



Turbines hydrauliques 4.

s




Turbine Pelton
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Contrdle du débit













On constate que dans les turbines hydrauliques on retrouve des
parties mobiles pour ajuster le point d’opération.

On devra alors préter une attention particuliere a la similitude
géomeétrique
D’autre part, on note que le nombre de Mach M et le rapport des

chaleurs spécifigues y ne sont pas pertinents pour un
écoulement d’eau



La colline de rendemen .

Le champ dopération d'une turbine est représentée par des
courbes d’isorendement dans le plan ¥, & dont 'ensemble est
appelé “la colline de rendement”

A cette représentation on superpose plusieurs courbes
correspondant a des positions d’organes mobiles

En pratigue industrielle on utlise des formes particulieres
associées au systeme d’unités pour les coefficient ¥ et &



Cas particulier
(-

P=f(®, Re, M, X Géo)

Re, ’—>

M, ¥ Geéo)

n =9(o,

¥Y=f(®, Re, Geo) l

n =g(®, Re, Géo)




Turbines hydrauliques 4.

y ()} Re Géo
gH _ f Q pND2 Ii
N*D? ND®" p D

ND? |
n:g(&%yp "j
n D



Coefficient de débit madifié " " G_G_

Dans l'univers des turbines hydrauliques l'interét est porté sur la
puissance produite W = npgHQ

Il est alors possible d’exprimer le débit Qen fonction de la
puissance W et de trouver un coefficient de débit & avec un
visage différent

A ce stade, ce n'est pas indispensable de suivre de prés les
étapes de ce développement qui est présente par la suite

Résultat



Turbines hydrauliques

) ® Re Geéo
gH _f Q pNDZ II
N 2D? ND? . = .
— . :( . j
- npgH




Turbines hydraulique

W |
Legr o Q pND? |
_ : y I
Q [ngJ = v N’D? (ND?J’ m ’D]
= Re  Géo

gH _ W 1 pND? Ii
pgH ND*' p 'D







Il existe déja

onz =/ 2 3/2° D
NZ2D pD2(gH)3/2'D

B W [
1= 9\ pD2(gH)372’D




Carte d'une turbine I

Les parametres adimensionnels qui caractérisent |'opération
d’'une turbine hydraulique sont:

gH w ;
onz =/ 2 3/2° )
NZD pD2(gH)3/2'D

B Wl
"= I\ pD2(gH)*72’ D




Carte d'une turbine IX

n, O, ¥, Géo

. W ND I
~ pDY(gH)™ " (gH)* D

Formulation explicite

Formulation implicite (Géo =f( O ‘P)\

 F(7,0,%,Gé0)=0 | *

n =g(<D,‘P)/

\




Coeff. de charge

Courbes
d’'ouverture
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Coeff .de débit
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Coeff. de charge

Coeff .de débit

N
7

O

Courbes de
rendement
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Coeff. de charge

Courbes Courbes de
d’ouverture rendement
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N
7

Coeff .de débit (D 1







Variables reduites y _

En pratique industrielle, des variables réduites sont déefinies pour
la construction de cartes destinées au passage des donnees du
modele vers le prototype

Ces grandeurs, notees avec un double indice 1, correspondent a
un fonctionnement en similitude sous une chute H de 1 m (1pi) et
un rotor de diametre D de 1 m (1pi)



Le systeme nyy Q,,

Vitesse angulaire réduite N4

2 2 2 2 ND |
_N?xD? _NE x1 - N =

gXxXH gx1 H1/2
Débit réduit Qll
Q Q11 Q
O = = —
N)(l)3 N11X13 ‘ Qll _D2H1/2



yariables reduites

Puissance reduite P,,
W
Py = D23/2

'On  note que les quantitts Ny, Q, et P, ne sont pas
adimensionnelles. Alors, leurs grandeurs dépendent du systeme
_d'unités utilise!




\/m_; esse-Diametre specifilgue -

La vitesse specifique et le diametre spécifiqgue, sont deux
concepts issues de l'étude des lois de similitude des
turbomachines. lls sont tres utiles pour la conception de
machines appartenant a des familles similaires (homothétiques)
et constituent une base pour le classement de chaque appareil

Avec ces chiffres adimensionnels, on peut déterminer la
turbomachine la plus adéquate pour une application donnée



Vitesse-Diametre specifigue -

Remarques:

La vitesse spécifique fournit par le milieu industriel se réfere au
point d'efficacité maximum.

Roue dite lente : Vitesse specifique faible
Roue dite rapide Vitesse spécifique élevee

Cependant, les roues lentes tournent généralement vite tandis les
roues rapides tournent géneralement lentement



Vitesse-Diamétre spécifigue  _

Les deux nouvelles quantites adimensionnelles, vitesse
spécifique et diametre spécifigue, associees a la vitesse et au
diametre de la machine, respectivement, peuvent étre obtenues
par la combinaison des coefficients de debit et de charge

Bien qu’il s’agit de notions générales, elle seront présentées
dans le cadre de machines opérant avec des fluides
Incompressibles



Diamétre spécifique

)l

Q4 | QYz
D* = (W /LP)uz . D= (W )1/4 D2

e

D(w/e)l/4- LIJ1/4‘
oy s = Q1/2 =CI>1/2

Diametre spécifique



Vitesse spécifique

RESHE
ND NgD

3/4
N N:(We) (D1/2
: 1/2 3/4
2 Q™ ¥
[ W, . D= We
() o)
NQl/Z (I)l/Z
— N, = =
— S (M/e)3/4 p3/4

Vitesse spécifique



tesse-Diametre spécifilgue _

Ppl/2 Wl/4
Wp3/4 bs = b1/2

Ng =

Les quantités adimensionnelles, vitesse et diametre speécifique N
et D, , respectivement, permettent de caractériser les
turbomachines par des variables dans lesquelles n'apparaissent
qgue le travail (spécifique), le debit et vitesse de rotation

On retrouve des formes particulieres pour les divers types de
turbomachines. Certaines, méme ayant des unités



N —
" (gH)**

NQl/Z

NN
==

Vitesse spécifique adimensionnelle

D

S

- D(gH)1/4

Q1/2

Diametre speécifique adimensionnel

Vitesse dimensionnelle



Turbines hydrauliques 4.

1/2
N = o 3/4
(gH)

|

4 . 1/2 "\
NV
pIH
N. =

S (gH)™

J

W
é Qeq E——

R X

NWl/Z
v s = H5/4

Vitesse dimensionnelle

Vitesse spécifique adimensionnelle



Interpretation en ﬁn@]ustrﬁ@" _

Les deux formes de vitesse specifigue, ng et n,, peuvent

également étre obtenues de maniere pratique en comparant la
machine a caractériser avec un machine d’étalonnage

Cette idee sera présentée dans le cadre d’une pompe




' ([ Q _gH (¢ - W
Ng et ﬁq d)_(NDBj V= NfDZ-P_¢W_pN3D5

Pompe de référence Pompe d’étalonnage




' [ Q _gH ¢ _ W
ﬁs eﬁ nq (I)_[NDBJ W_NZDZ P_(I)W_pNSDS

Pompe de référence Pompe d’étalonnage

H=1mI
L = W =1CV




Remarque:ng €t n, -

L'interprétation de la vitesse specifigue sur la base d'une
machine d’étalonnage, dont la chute, le débit ou la puissance sont
unitaires, permet de simplifier virtuellement des unitées et
d'imaginer ainsi une vitesse specifique en rpm.

Cette approche est pratique en génie, mais pour des systemes
d'unités différents, la valeur numeérique de la vitesse
specifique sera difféerente. En d’autres mots, il y aura des rpm
associées au systeme anglais et des rpm jumelées au systeme
International



N2

q H3/4

n

n, correspond a la vitesse specifique d’'une machine, en rpm, qui
est géométriguement similaire a une machine d'etalonnage
opérant avec une téte de H =1 m (1pi) et par laguelle circule un
débit Q =1 m3/s (1 pi¥/s)



Résumé e

NWl/Z
s = H5/4

n, correspond a la vitesse spécifique d’'une machine, en rpm, qui
est géométriguement similaire a une machine d’etalonnage
opérant avec une téte de H =1 m (1pi) et qui consomme (produit)
une puissance de W = 1CV(1, kW, 1 HP)



Pompes: rotor et n,

n, =355



Pompes: rotor et n,

On remarque que la vitesse spécifigue caractérise le type d'aubage:
axial radial ou mixte, qu'une roue devra posséder en fonction de la
charge, le débit et la vitesse de rotation



Turbines: rotor et n, 4.

~1.100

2,290

1.440




Turbines: rotor et n, -

0,782

5
|
|
|

1.0

0.574
l--—|—




Equivalences

N, =Ny, Q11
_ 1/2 g -3/4
n,=NQ™H

n = NW 1/2 H -5/4

N =3.65n Le coefficient 3.65 n’est valable que pour des unités
> g métriques avec la puissance mesurée en chevaux-vapeur.



Turbine Francis

Bache spirale Aubes directrices

Aspirateur | e



—




Turbine Pelton

d, : diamétre de la buse
d, : diameétre du jet
D : diamétre de référence

z, : nombre d’augets
z; : nombre d’injecteurs




Turbine Pelton




Colline de rendement

Pelton
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Turbine Kaplan (NN

Biche spirale Aubes directrices

Diffus eur



W
1= D2H 32
a=20° ND
N, = H 2
o=10°

Nll
Remarque: on associe une colline a chaque position des aubes mobiles




Turbines: .

Les turbines hydrauligues, peuvent étre classifiées selon la valeur
de la vitesse spécifique:

NW?1/2
H5/4

ng =



Turbine Pelton

T TTTT T T
0.2 0.3 04 0506 08 1

Turbine adéquate pour des grandes chutes H et des faibles débits
Q. Les valeurs de ng sont faibles



Turbine Francis

Turbine adéquate pour des grandes chutes et des debits moyens
Les valeurs de n, sont moyens



Turbine Kagplan

0.2 03 04 0506 08 10 2.0

.._._lf _.__.7. - sm——— I —

Turbine adéequate pour des faibles chutes et des debits eléeves. Elle
opere a des ng élevees



Francis Kaplan

» La géometrie des turbines varie en fonction de n,

e Au fur et a mesure que n,augmente la forme de ces machines

change de radiale vers axiale. Ceci se produit lorsque le debit Q
augmente et la chute H diminue.



2000

1000 .
- TureiNe PELTON g = NQ1/2H—3/4 — Ng

500
ns = 3.65NQV2H~3* = 3.65n, = 3.65N5
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Hauteur H[m]

o

0 50 100 200 300 400 450
Vitesse spécifique n [rpm]
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Classification générale 4 -

L'évolution de la géometrie découverte pour les turbines
hydrauligues en fonction de la vitesse spécifique, est aussi
valable pour I'ensemble des turbomachines. Toutes Iles
turbomachines, peuvent alors étre classifiees selon cette quantité
adimensionnelle

En particulier, on a trouvé que les machines se transforment de
radiales a axiales au fur et mesure que la vitesse specifique
augmente



Forme et ng




2.1942854




Echelle radiale-axiale

La nature radiale-axiale d’un rotor dépende de la vitesse speécifique

nqu\/6

7
S] 20 40 60 80100 150 200 300
|
o o o
coooo8 = = = =2 == S S oS
sgcReRols S S o
Us B8R883 ¥ ] 8 2 883 S 3 S

JL b Mo A

Rotor radial Rotor Francis Rotor mixte Rotors axial
Vitesse spécifique n

q



n, (US gpm, pi)
g (Imp. gpm, pi)
avec

1 US gpm

1 Imp. gpm

1 pi

= 0.861 ny,(m3/h, m)
= 0.787 ny (m3/h, m)

= 0.2271 m3/h
= 0.2728 md/h
=0.3048 m



Evolution des rotors 0
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Rotor Pelton Rotor Pelton Turbine Francis Turbine a vapeur Pompe centrifuge Compresseur Centrifuge
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Evolution des rotors

Turbine a vapeur  Turbine a vapeur Pompe centrifuge Turbine a gaz Compresseur radial Compresseur axial

Mg




Evolution des rotors

Turbine a vapeur Turbine Francis Turbine Francis Pompe Mixte Turbine Kap|an Compresseur axial




Evolution des rotors

k | /
¥

d
" |

Compresseur axial Pompe hélice Soufflante axiale Pompe hélice Turbine Kaplan
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Probleme I

On propose la construction d’une turbine de type Pelton ayant les mémes
caracteristigues que celles d'un design existant. Les paramétres de vitesse
et de puissance sont données par une carte de rendement. Sur I'axe des
abscisses on trouve les parameétres Ny; = ND/H'/? | tandis que sur 'axe

des ordonnées on trouve le coefficient Py;= W /(H3/?2D?) Le rendement z
et la vitesse spécifigue dimensionnelle dans le systeme métrique sont
representés par des isocontours. La charge ou chute nette pour

'aménagement hydroélectrique est de H = 300m et la puissance produite
est W = 20000kW.

Considérez un seul injecteur et sur la base du point de design (le point
nominal), déterminez: la vitesse de rotation, le diametre du jet de
I’injecteur et le diametre de la roue.



Turbine Peliton

Patm

7

éservoir |-

|




Jet sur I'aube

e C; . vitesse absolue du jet a I'entrée

e U . vitesse tangentielle de la roue

o (C;-U): vitesse relative a I'entrée

* (C;-U): vitesse relative a la sortie (pas des pertes)




Probleme

n,=30
A Remarque: n a été calculée avec
P, =1L13"2/D2 \Zy{ o 2P % 3 X la puissance en CV, la vitesse en
; .
0.75 / / rpm et la hauteur en metres
SN

A OSSN

| \TY\*\V : H=300m

: <2 \ y

0.60 %6/ L -Al\x W= 20 000 kW

AV
Sau

FINERSS RN\
0.55 =2 l b l \ \

| RS EVA Ss ND
045 \ o/ . —
045 | 4 —\’\’ \\' - /// H]-/2
. >
i = o/ ...sur la base du point de design (le point
030 /‘@ 85}, gl nominal), déterminez...

0.25

40

a2l




Ml i Un seul injecteur et sur la base du point de design (le point nominal), déterminez:
Probleme

la vitesse de rotation, le diamétre du jet de I’injecteur et le diametre de la roue.

Remarque: n, a été calculee avec ND NV\./ll2
el R 7=03 =30 Fm=40 =g
H=300m
W: 20 000 kW Facteur de conversionﬁ
NxWY2(enCV) N x (20000 x 1.359)%/2) ¥
N, =30= = m) N=227 rpm

H 5/4 (300)5/4

V ~J2gH =+/2x9.81x300 W =npQgH == Q

d: diametre du jet ? Q=VA Aire du jet ?




Un seul injecteur et sur la base du point de design (le point nominal), déterminez:

| »
) a7 _ p- =
PW@L‘:’)“@M@ la vitesse de rotation, le diamétre du jet de I’injecteur et le diamétre de la roue.

Remarque: I_TlsznS a été calculée ND
3¥§§selaenpurlzsrﬁn§teIaer?auge\lj’r elra: n= 09’ nS - 30’ H 2 40
metres
H=300m
W= 20 000 kW
:VA = 2 — —
Q Q ' o A=nd?/4 —
d «v d: diamétre du jet
ND
N 7 =40 — D ¥
H

diameétre de la roue



Probléme - T

Une turbine Francis (simple), opére avec une charge H de 60 m et un
débit Q de 30 m3/s. Le rendement est #=88%.Utilisez la carte et estimez
les rpm et le diametre D de la roue.

Remarque: Pour le calcul de n, la puissance est en HP
. Supposez Hs=+3m



N\

H =60m,
Q=30m%/s,
1 =0.88

260

1000
900
800 KAPLAN
700
600
500 FRANCIS
400 DOUBLES
=
. =3
i) Hs =31 H
K/, Hs =5m -
20
FRANCIS
SIMPLES
4
Hs =t5m |
18 f=+3 \ \
8 AN AN
N VAN
v b
_ LN
5 \ \ \\
NN \\4 jets
4( =y \\ \\
. \\\ \‘ 3 jets
N
PELTON "N\ 2 jets
\\
20
1 jet
1 100 200 400 .. 800 _ 1600
4 6 810 20 40 é% 606°%1000 ¥




NW Y2 Estimez les rpm et
N, = T 51 H 5/4 le diametre D de la roue.
H >~ N = n,

1/2
_npgQH W (Hp)
7457 ;
DN J
[2gH ~ 7T6_0 — D ¥

%

Approximation grossiere, mais..




Diagramme de Cordier 4 ‘

Le diagramme de Cordier est une représentation dans le
plan Ny — D¢ (diametre spécifique, vitesse spécifique) qui aide a
choisir le type de machine et fournit une premiere estimation du
rendement

Ce graphigue est tres avantageux puisqu’il a éte construit a
partir de donnéees expérimentales (machines existantes). Cette
representation donne de plus une premiere estimation du
diametre du rotor
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Diagramme de Cordier 400 .

10

N, =9.00D;>'® D, <28
N, =3.25D*** D, >2.8

| ‘ D, =2.84N%® N_>1.0
ESN D, =2.84N;"** N <1.0

[
™)

0.2 w
0.1 N — ¢1/2 ¢ — Q
1 2 3 4 5 6 78910 S W3/4 N D3

Diamétre spécifique D,
1/4 H
v __9
D, :(¢1/2j 4 N2D?

\itesse specifique N,




Sélection B

Pour sélectionner une machine pour une tache donnée, on
considere le debit, la charge et la vitesse de rotation

Ces trois variables permettent de calculer la vitesse spécifique N

Avec N; et I'utilisation du diagramme de Cordier, on détermine le
diametre spécifique Dy

Finalement, a partir du D, on trouve une valeur du diametre D de
la machine



Sélection B

( 1/2
k Ns — NQ y pompe
N!QIAPIH — (gH)4 —} N
4 NQ1/2 s
NS — y ventilateur
\ (AR / p)™
_D(aR/p)"
N D, == Q y —_ D
S - _D(gH)*

a1
1 D 2 3 4 5 & 789100 1/2
S Diamétre spécifique D, Q



Facteur de forme S

Le facteur de forme n’est que le concept nord-americain pour la
vitesse specifigue adimensionnelle, |l est defini pour le point
nominal et 'on note parle symbole S

Nmax »

C’est la vitesse spécifique
adimensionnelle

S = w‘/_/

(gH)3/*




R

500 0.18 W radial: pression elevee  faible débit

1000 0.37 L 7% radial
3400 1.25 @ mixte
6400 233 @ mixte
10000 367 axial: débit élevé faible pression

"N en rom, Q en gpm, H en pi N, = 27325



S=N,: Haute et basse

D,




Pompe radiale

® |La plage de fonctionnement est confortable

®lLa courbe de H-Q est toujours (presque)
décroissante.

® | a puissance P augmente avec le débit.

A

2!!! Ng faible




Pompe axiale

® Le rendement maximal peut étre plus éleve é o s
gue celui des pompes centrifuges, mais la —_

plage de fonctionnement est plus étroite
® La courbe de H-Q est toujours décroissante.

® |La puissance P décroit avec le débit.

v



Plage d'utilisation

n=0.95
0.90
0.85
0.80
0.75
0.70

0.65
0.60
1

E P N e N _—___A——_{ ~~~~~~ ? \‘
— = \ \\ \
. ~
; y //
/
pompe centrifuge pompe mixte ZgirZIpee
0 15 20 25 30 40 50 60 70 100 150

<2

Centrifuges: n,= 10 -100
(nmax pour n, ~ 50)

Mixtes: ng= 75 -200
(max POUT NG~ 130)

Axiales n, = 200 - 320
(max POUI Ny~ 250)

200 250 300 Ng

ANMNNNNNRRNRRNAY

N



M2 C 0 M0

Ng Type de rotor Triangle de vitesse | Courbes caractéristiques
< d, , . W, * H,P,7
I |
15 | L 2u >
d, U, . Q
d,/d =2-35
d2
[T S
100 | ]’ ) C
' < 2uk
d, * u, " I -
d,/d, =15-2 Q
H,P,7n
200 | W, c,
Q| -
< ' Coy g
d,/d,=1 T, g Q

Ie)

I
NN






Exemple: H=70pi Q=5.35pi%/s g=32.2 pi?/s
n=870rpm B,=225°

Calculer la valeur de la vitesse specifique (en fonction de Q)
adimensionnelle Ng et dimensionnelle n, (débit Q en gpm)

Ns=n 2\ _ @ —870(”) /535 = 0.6442
60 ) (gH)3/4 30/ (32.2 x 70)3/4

X rom — (pi3/s)/?
=1.7612103( pm = (pi7/s) )

pi3/4

1 pi3/s=448.8 gpm —



Remarque 4 ‘

Dans cette expression

y rom — (ni’/s)/?
n Q17612103 (P 9’ /5)
H3/4 pl3/4

qu=

Les caracteres en gris pale ne sont qu’'un aide-mémoire pour rappeler
que la valeur numérique de la vitesse specifique ng, en rpm, a ete

obtenue avec un débit en (pi3/s) (initialement en gpm) et une
hauteur en pi




| NQl/Z
Exemple N, =5 l

Pour une pompe centrifuge, on a les donnees suivantes:
n=885rpm, Z =6 pales, ny = 0.92(rendement hydrauligue)
Q =10000 gpm (gallons/ minute), D,= 38 po, (le diametre en
sortie) B,, = 68.4°, ('angle a la sortie)

Pour cette pompe, on a trouvé une relation industrielle empirique
®, =n,/15900 et on peut supposer que cq, =0

On vous demande de calculer: Uy, wo,,, €2y, Hineo, H. TENEZ
compte du glissement !



Exemple

On vous suggere d’estimer, dans un premier temps, la vitesse
specifique, n,= 1000
Cette hypothese doit étre verifiee a I'aide de vos resultats

147



Uy \Wom ,Coy oHip, H ?

1 pi =12 po
U, = ”?g” 1467 pils ¥

U,

Relation industrielle empirique pour @,

n
cpzz( q j—@zo.osz

15900 ) 15900
o, = —2n — Yo = = 146.7 X 0.082 = 12 p i ¥
2= U U Com = Wom = 7 X 0. =12pi/s
2 2
Z=6 D, =38 po
C — ? Q =10000 gpm n==885rpm
2U ' B,=68.4° ny=0.92 n, =1000




Z =6 D, =38 po
W Q =10000gpm n =3885rpm
2 B,=68.4° n,=0.92

UZ

F Y

U, =146.7pi/s

Wom =12pi/s

— Uz — qu — Uz — WZm X tanﬁZa = 1164-pi/S




U, War Coy sHn H ?

Ciu = C2u UZ 3:30 000 gpm 52:3332,‘?“
B,=684° N,=0.92
Co U 116.4 X 146.7 ,
Hyp = 21; 2 = 377 = 531pi Tenez compte du glissement
g(@pi/s*)
COS Cour
o, Y P21 8269 B, = 6840, 0, =—2
2ua

C,y =0 Cypp C,; =0.8269x116.4 =96.25 pi/s

cZuf




UZ_’ WZm’ Coys Hins H? -

Cour U,
C, Y
H=n, Al e :0.92><96'25x146'7 = 403.43 pi &~
g 32.2<—é

Vérification de la valeur estimée de ng

1/2 0.5
q = NQ3/4 = 885)((100%22 =983.14 rpm
H (403.43)"

Pas trop loin de la valeur proposée n,= 1000—I

N

Z=6 D, =38 po
Q =10 000 gpm n = 885 rpm

B, =68.4° N4=0.92



o CordisE

Probléeme: diagramme d

Estimez le diametre, le type et le rendement d'une pompe
satisfaisant les conditions suivantes

H =18 pi, Q = 250 gpm, n = 1500 rpm Q| pi®/s | =0.00223xQ[gpm]

J 250 % 0.00223
N :n(2ﬂjx S =1500(1)><\/ = 0.992
(9H) 29

(32.2 x 18)3/4 J
g [ adimensionnelle

Un graphique n vs. D, est disponible




NO"?
(gH)"

N, =0.992
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Probleme

Diameétre et rendement

1/4 3.1 x (0.5575)1/2 _

D(gH) - D = — 0.472 pi
D, = QY2 o -? (32.2 x 18)1/4 pi ¥

| Diagramme disponible
e ~ 0/ — .
¥ 7~90% . P
// N
. N,/Q _ 1500+/250 9714 [rpm — gpml/zl / \
1 H/4 18°/4 pi3/4 o
H =18 pi, Q = 250 gpm, n = 1500 rpm

Q — 05575 p3/S Diometre spécifique D,



Probléme

JQ

L

nq:N

2714
S] 20 40 _ 60 80100 150 200 300

-7

US

500
600
700
800
900
1000
1500
2000
3000
4000
5000
6000
10000
15000
20000

lL b Moo A

Rotors radiales Rotors Francis Rotors mixtes Rotors axiales
Vitesse spécifique n

q



Pour un compresseur centrifuge on a les données suivantes: D,

n =60000rpm D, =5.92 po, D;, =1.35po

D,. =3.84 po Ty, =60F Po; = 14.7 psia
Po, = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°),
m =22lb/s €,,=0; Tenez compte du glissement

-Calculez le travail specifique W, en utilisant des conditions cinématiques et
geometriques (ne passez pas par la thermodynamique).

-Calculez le travail spéecifigue W, ideal. Par la suite, trouvez le rendement n=
W,/ W,.



Pour un compresseur centrifuge on a les données suivantes: D,

n =60000rpm D, =5.92 po, D;, =1.35po

D,. =3.84 po Ty, =60F Po; = 14.7 psia
Po, = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°),
m =22lb/s €,,=0; Tenez compte du glissement

-MATLAB.Obtenez le nombre de Mach M,, la température statique T, ainsi
que la masse volumique p, a l'entrée (1). L’aire correspond a I'anneau limité
par D, et Dy

-Calculez le debit volumique Q, , la ‘hauteur’ ideale H=W /g, la vitesse et le
diametre specifique nyet Dy (dimensionnels) et le rendement n. Verifiez les
calculs a l'aide du tableau suivant. Supposez Q,= Q,




0.4 0.5 0.6 0.7 0.8
50 2.42 2.65 291
o |80 1.94 2.15 2.26
T |65 1.77 1.92 2.02 2.14
§ 70 1.66 1.82 1.89 1.96
% | 80 1.44 1.55 1.63 1.68
GE) 85 1.36 1.48 1.53 1.57 1.70
S | 90 1.30 1.39 1.43 1.46 1.59
® | 100 1.16 1.25 1.29 1.32 1.41
:f:_’ 110 1.07 1.14 DS 1.17 1.21 1.29
& | 120 1.00 1.06 1.10 1.15 1.22
& [ 130 0.91 1.00 1.03 1.08 1.18
§ 140 0.87 0.96 1.00 1.06
3 | 150 0.83 0.94 1.00 1.07
= 160 0.80 0.91 1.00 1.04
170 0.80 0.91 1.00 1.11
180 0.80 0.91 1.00
N s | 190 0.79. 0.91 1.01
200 0.79 0.91




Calculez le travail spécifique We 1po = 0.0254m
Facteur de conversion ' i

 7D,N  7x5.92x0.0254x 60000

) =472.39m/s
60 60
azl—E (90%) 0:1—3:0.939 (c,, =0)
Z 33

C,., =U, =47239m/s (90°)

=443.76 m/s

c 5/2 n =60000rpm D, =5.92po, D, =1.35po

W, =c, U, =2.0983x10° m“/s® b, =3.84po Ty=60F  py =14.7 psia
Po> = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°)
m =2.2Ilb/s €4,=0; Tenez compte du glissement

C2uf =0 X C2ua




Calculez le travail spécifique W, idéal. Par la suite, trouvez le rendement n= WS/V._

r =P _ 4

: Po1 Conversion degrés R> K

T, =460+60=520R mw T (K)= ST‘” (R) k£ 288.89K

. 4
W =—-T (r (r=47) —1) =1471X105 m2 /82 PlUS tard se—-

! ¢
WS iy N =60000rpm D, =5.92 po, D,, =1.35 po
n=—=0.7016 olus tard  Dis =3.84 po Ty=60F  py =14.7 psia
W Po2 = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°)

5 m =22Ilb/s C41,=0; Tenez compte du glissement




MATLAB.Obtenez le nombre de Mach M,, a I'entrée, la température statique T, ainsi que la
masse volumique p,; a l'entrée (1). L'aire correspond a I'anneau limité par D,, et D,

y+1

JRT — 2(y-1)

PRAALL RNV A TYEN B
P A 2

A ﬂ(Dli_le) l 1 po = 0.0254m
A
2 2 2

A 7(3.84 1.3;:) )x0.0254 _ 0.0065 m?

n =60000rpm D, =5.92 po, D,  =1.35po

D, =3.84 po Ty1=60F Po1 = 14.7 psia

Po> = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°)
m =2.2Ilb/s €4,=0; Tenez compte du glissement




MATLAB.Obtenez le nombre de Mach M,, a I'entrée, la température statique T, ainsi que la
masse volumique p,; a l'entrée (1). L'aire correspond a I'anneau limité par D,, et D,

Ty, = 288.89K

\/ _y+#l

y 2817 x288.89 —I\/I\/; 1+7/—_1M 2 | 2070 _ o
101320 % 0.0065 2

1

P, =14.7 psia
m=22Ib/s=1kg/s

n =60000rpm D, =5.92 po, D,  =1.35po

D, =3.84 po Ty1=60F Po1 = 14.7 psia

Po> = 61,74 psia Z =33 pales radiales (B, =90°)
m =2.2Ilb/s €4,=0; Tenez compte du glissement




Le nombre de Mach M,, a I'entrée

y+1
./ RT, y -1 Z}Z(yl)
m -M 1+ —M =0
P,A \/;[ 2 |
| M =0.4039

AL
| 7

f =@(M)m*sqrt(R*T01)/(PO1*A) - M*sqrt(gar}\a)*(nlj-O.S*gaﬁ‘@l*M*M)Qefpop
T Sl \\—_/

gamal =gama-l; ' 03 L . !
expop =-0.5*(gama+l)/(gamal); 0 05 1 15 2 25 3




Calculez le debit volumique Q,, la ‘hauteur’ idéale H,=W /g,

Tu g, 7712
2

1

c, =M, JyRT,
o
Por ) T
_| P
P (Rle

S|

T, =279.76 K

c,=135.41m/s

p, =9.055x10* Pa

p, =1.1278kg / m®

Ty, (K) = 288.89K
po1= 101.3 kPa



Calculez le debit volumique Q,, la ‘hauteur’ idéale H,=W /g, 1

Ql(pi3 / S) :L m(kg /S) j/(0.304*8)3 1pi = 0.3048 m

p. (kg / m3)
: 1(kg / s) 3 .
°[s) = 0.3048) =31.31pi° /s
APEIS) (1.12T78(kg / m3)j/ ( ) >
Pair Ql = 3131p i3/S

. (W, (m*/s?)
H.(pi) —( 0.8(m/s?) ]/(0.3048)



& W, =1.471x10° m*/ s?
5 2 2
H,(p1) = 1'47;?2] fr:z)/ >) (0.3048) = 4.92 x 10" pi

H, = 4.92 x 10*pi

Calculez le débit volumique Q, , la ‘hauteur’ idéale H=W /g, la vitesse et
le diametre spécifique n,et Dg (dimensionnels) et le rendement n. Verifiez
les calculs a I'aide du tableau suivant. Supposez Q.= Q,



n =60000rpm D, =5.92 po, D, =1.35 po

E;: :3(;18?!2(:)sia Z =33 p:?;: 6rgdl:iales (B, =p 30114? psia
‘ﬁ:ﬁf_dggwm"ﬂl
1/2 0.5 Q, =31.31(pi’ /)
N, =D OIS 10157 e
i (4.924x107)" H =4.92x10" pi
o - D,HY* 5.92/12x(4.92x10")** e
© Q" (31.31)°° -

Calculez le débit volumique Q, , la ‘hauteur’ ideale H=W /g, la vitesse et
le diametre spécifique n et Dg (dimensionnels) et le rendement n. Veérifiez
les calculs a I'aide du tableau suivant. Supposez Q,= Q;



e — /7 = 0.7016

0.4 0.5 0.6 0.7 0.8
plus tard
50 2.42 2.65 291
e 60 1.94 2.15 2.26
o) 65 1.77 1.92 2.02 2.14
c
g 70 1.66 1.82 1.89 1.96
g 80 1.44 1.55 1.63 1.68
GE) 85 1.36 1.48 1.53 1.57 1.70
S | 90 1.30 1.39 1.43 1.46 1.59
()]
= 110 1.07 1.14 DS 1.17 il 74 ?29\
3 | 120 1.00 1.06 1.10 1.15 122 ™
o
n 130 0.91 1.00 1.03 1.08 1.18
0 D, =1.32~1.31
@0 140 0.87 0.96 1.00 1.06
_F_-" 150 0.83 0.94 1.00 1.07
>
160 0.80 0.91 1.00 1.04
170 0.80 0.91 1.00 .44
180 0.80 0.91 1.00
N s | 190 0.79. 0.91 1.01
200 0.79 0.91




Similitude dans les pomie




Tous pour un




H o __:_f

Vitesses de rotation dififiél

Si on compare une pompe avec elle méme pour différentes
vitesses de rotation N, et N, on a

v gl R

1



Vitesses de rotation dﬁéﬂt@m

H = kOQZ ko =

Pour une pompe qui tourne a une vitesse N, et qui opere au point
(Qq.Hy), 1l existe un ensemble de points ayant le méme rendement
sur la parabole H=k,Q?. Ces points correspondent a vitesses de
rotation différentes et recoivent le nom de points homologues



Vitesses de rotation diffiél

v

H A

. 2

) : kOQ
@ Point d’'opération
1 R SO —— | (Ho, Q) © Points homologues
H| Les points sur la courbe H=Kk,Q?
— ont le méme rendement
P S —— ' ' N,
QZ Ql QO



Pompes différentes, mafne Fpii

Si on compare differentes pompes similaires qui tournent a la

méme vitesse de rotation N= N,
2 2 3
H, [{I ‘7|o ] D, Q, D, E N,
1 1




Pompes differentes, mafne [r[p)[ﬁm_

Hy

2/3
0

H :K0Q2/3 KO —

Pour une pompe opeérant sur un point (Q,,H,) a une vitesse de
rotation N,, il existe un ensemble de points sur la courbe H=K,Q?%3
qgui ont le méme rendement. Ces points homologues correspondent
a des pompes similaires avec des diametres différents, mais qui
tournent a la méme vitesse de rotation N,




(HO’QO) H = K0Q2/3

@ Point d’'opération
¢ Points homologues

Les points sur la courbe H=K,Q?%3
ont le méme rendement

v




Diametres et vitesses

. H 4 2 MémeD,
L.ors.que le dla.metre H = kOQ differentes vitesses
ainsi que la vitesse N
de rotation changent, /
on passe du point
d'opération A au B
nouveau point C 2/3
suivant les parcours: ! — KoQ
Hy t----— e Méme N, différents
A->B, B>C A = diamétres D
C _ 1 1
i ! N,
Qo Q

Les points sur la courbe H=K,Q%® ont le méme rendement

| Les points sur la courbe H=k,Q? ont le méme rendement |



Probléme - e

La hauteur de charge H, le rendement » et la caractéristique du
systeme hydraulique H, associe a une pompe sont donnés par les
équations:

H = 20 + 08333Q - 0.16670Q%
H. = 10 +  2.1164Q°

La vitesse de rotation de la pompe est de N=1800 rpm, la charge
H est donnée en metres, le débit Q est exprimé en lIt/s et le
rendement n en %.



Probléme - T

Si la vitesse du rotor du méme systeme est augmentée a 3600
rom, quel sera le debit et quelle sera la puissance au point
d’opération?

Quelle est la vitesse de rotation (en rpm) néecessaire pour
l augmenter le débit 1.7 fois la valeur obtenue a 1800 rpm?




Probléme B

H

Si la vitesse du rotor du méme

d :( Q j :( Q j - systeme est augmentée a 3600 rpm,
a b

DN DN guel sera le débit et quelle sera la
puissance au point d’'opération?
N 3600
Q, = (—ija = (—jz.zss =4.566(1t / 5) 2
N 1800 = 20 + 08333Q - 0.1667Q
: n = 29.643Q - 3.2143Q°
H, = 10 +  2.1164Q2
H =21.034 m, \ g Y
Q=2.2831/s N, =1800 rpm N, =1800 rpm

H = 20+0.8333Q - 0.1667Q°

H, =10+2.116Q?




Probleme

H H H Si la vitesse du rotor du méme
(V7 g 9 - systeme est augmentée a 3600 rpm,
N2D2 ; quel sera le débit et quelle sera la

puissance au point d’'opération?

N?D?
H, (N_bj 3600 21.034=84.136m

= 20 + 0.8333Q - 0.1667Q"
n = 20.643Q -  3.2143Q*
H, = 10 +  2.1164Q°
H =21.034m, N . y
=2.2831/s
2 N, =1800 rpm N, =1800 rpm

H = 20+0.8333Q - 0.1667Q°
H, =10+2.116Q°




Probleme

H

H,=84.136 m, Q, =4.566(l/s), N,=3600rpm @

W = pgHQ /7 =1000x9.8x84.136x4.566x10° /

n=54.12%

H = 21.034m,
Q=2.2831/s

N, =1800 rpm

H =10+ 2.116Q%

H =20+0.8333Q -0.1667Q
17 =29.643Q — 3.2143Q?

2

Si

la vitesse du rotor du méme
systeme est augmentée a 3600 rpm,
qguel sera le débit et quelle sera la
puissance au point d’'opération?

H = 20 + 0.8333Q - 0.1667Q3
n = 29.643Q - 3.2143Q%
H, = 10 +  2.1164Q°
S J
Y
N, =1800 rpm



Probleme

Le point d’opération
- H=41.88m,Q=3.882 /s

Q, =1.7x2.283=3.882
“ n’est pas un point similaire

H, =10+2.116Q7 = 41.88

H =21.034 m,

Q=2.2831/s Pour une pompe opérant a

différentes  vitesses de
rotation, il y a un ensemble
— de points avec le méme

H = 20+0.8333Q —0.1667Q% rendement sur la parabole
H=k,Q?.

N, =1800 rpm

H, =10+2.116Q;

Quelle est la vitesse de rotation (en rpm) nécessaire pour augmenter le débit 1.7 fois la valeur
obtenue a 1800 rpm?




Probléme

Q, =1.7x2.283=3.882 k — i
0 2
H, =10+2.116Q] = 41.88 0
41.88
- = =2.779
H =21.034m, ((3.882)2 jb
Q=2.2831/s
N, =1800 rpm 2
H=2.279Q

Courbe de points similaires

H :20+O.8333Q—0.1666Q2 e ———

H, =10+2.116Q;

Quelle est la vitesse de rotation (en rpm) nécessaire pour augmenter le débit 1.7 fois la valeur
I obtenue a 1800 rpm?




Probléme

H = k,Q° = 2.279Q"

Courbe de points similaires

H, =10+2.116Q7 = 41.88 m
Q, =1.7x2.283=3.882 /\

ORG
N, =1800 rpm N/, N Jy

H, =21.031m
Q, =2.75071/s

H =21.034m,
Q=2.2831/s

H =20+0.8333Q —0.1666Q° \ll

H, =10+ 2.116Q;

Le point a déecrit par H, =21.031m, Q_, =2.7507 l/s, pour une vitesse de rotation N, =1800 rpm, est
. similaire par rapport au point b avec H, =41.88m ,Q, =3.882 I/s et N,=2540.29 rpm



FIN

E
)



Blues

4.38858
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