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RÉSUMÉ 

L'utilisation de la pompe submersible à grande pression est liée à des sollicitations 
élevées sur ses équipements; ainsi sa conception a toujours été un grand défi en raison 
des performances à atteindre. En effet, pour fabriquer ces pompes de manière optimale, 
les paramètres essentiels des composants doivent être déterminés tout en analysant 
simultanément les forces axiales et radiales, les contraintes, les déformations et les 
vibrations induites. La sous-estimation ou l’omission de ces éléments lors de la phase 
de conception peut affecter le bon dimensionnement de l'arbre de la pompe et de ses 
paliers. De ce fait, le but de cette recherche est de développer des approches numériques 
fiables permettant de déterminer les forces axiales et radiales, les déformations, les 
contraintes et les vibrations induites dans les pompes submersibles de type SM. 
L’utilisation de ces approches dans la conception desdites pompes permet également 
d’améliorer davantage ses performances en ce qui concerne la hauteur manométrique, 
la puissance à l’arbre et le rendement tout en augmentant la fiabilité et la durée de vie 
des roulements et/ou des coussinets des paliers de l’arbre de pompe. Le 
dimensionnement part du point de conception caractérisé par un débit de 141 m3/h, une 
hauteur manométrique de 92 m et une vitesse de rotation de 3600 tr/min. Après avoir 
déterminé les différents paramètres géométriques des impulseurs, des diffuseurs et de 
l’arbre; un modèle 3D de la pompe a été obtenu dans le domaine solide et fluide. Les 
simulations numériques ont été réalisées et les résultats obtenus ont été validés en les 
comparant avec les résultats expérimentaux provenant de l'entreprise Technosub. 
Ainsi, les forces axiales, radiales et les couples résultant des écoulements du liquide 
dans l'impulseur deviennent des forces induites sur l’arbre de la pompe et permettent 
de déterminer les contraintes, les déformations et les vibrations mécaniques sur l’arbre 
en rotation. Les analyses sur l’impact du diamètre externe des impulseurs, du nombre 
d'étages de la pompe submersible et de la vitesse de rotation ont été réalisées dans 
l’optique d’améliorer la conception de la pompe submersible de type SM. Après 
l’analyse des résultats, il convient de noter que les paramètres sélectionnés ont une 
influence directe sur la hauteur manométrique, la puissance à l'arbre, le rendement, la 
force axiale et radiale ainsi que les contraintes et les déformations induites dans la 
pompe. 

 

Mots-clés : pompe submersible multi-étage, impulseur, diffuseur, aube, mécanique des 
fluides numérique (MFN) 
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ABSTRACT 

The use of the high pressure submersible pump is linked to high stress on its equipment; 
therefore its design has always been a great challenge due to the performance to be 
achieved. Indeed, to manufacture these pumps in an optimal way, the essential 
parameters of the components must be determined while simultaneously analyzing the 
axial and radial forces, stresses, deformations and induced vibrations. The 
underestimation or omission of these elements during the design phase can affect the 
correct dimensioning of the pump shaft and its bearings. Therefore, the goal of this 
research is to develop reliable numerical approaches to determine the axial and radial 
forces, strains, stresses and induced vibrations in submersible pumps of the SM type. 
The use of these approaches in the design of these pumps also allows to further improve 
their performance in terms of head, shaft power and efficiency while increasing the 
reliability and service life of the pump shaft bearings and/or bushings. Sizing starts 
from the design point characterized by a flow rate of 141 m3/h, a head of 92 m and a 
rotational speed of 3600 rpm. After determining the various geometrical parameters of 
the impellers, diffusers and shaft, a 3D model of the pump was obtained in the solid 
and fluid domain. Numerical simulations were carried out and the results obtained were 
validated by comparing them with the experimental results from the Technosub 
company. Thus, the axial and radial forces and torques obtained from the analysis of 
the liquid flows in the impeller and diffuser become induced forces on the pump shaft 
and make it possible to determine the stresses, deformations and mechanical vibrations 
on the rotating shaft. Analyses on the impact of the external diameter of the impellers, 
the number of submersible pump stages and the speed of rotation have been carried out 
in order to improve the design of the SM submersible pump. After analysis of the 
results, it should be noted that the selected parameters have a direct influence on the 
head, shaft power, efficiency, axial and radial force as well as the stresses and strains 
induced in the pump. 

Keywords: multistage submersible pump, impeller, diffuser, blade, computational 
fluid dynamics (CFD) 
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CHAPITRE 1 

INTRODUCTION 

Les pompes submersibles à grande capacité sont largement utilisées dans de 

nombreuses applications industrielles, minières et dans les sites miniers en construction 

pour le dénoyage et le contrôle du niveau d’eau. Le fonctionnement de ces pompes à 

grande pression implique de fortes sollicitations sur l’arbre et ses paliers. Ainsi, le 

processus de conception est un grand défi en raison des performances à atteindre. La 

prise en compte  des paramètres essentiels des composants de la pompe tels que le 

diamètre, la largeur des aubes, les angles des aubes, l'épaisseur des aubes de l'impulseur 

et du diffuseur [1, 2] est primordiale pour assurer une fabrication optimale. En effet, la 

complexité relative à l’analyse des écoulements du fluide à l’intérieur de la pompe 

submersible conduit à l’utilisation des outils numériques dans le but de déterminer les 

performances de pompe notamment la hauteur manométrique, la puissance à l’arbre et 

le rendement de la pompe, mais également les forces appliquées à l’arbre pour un bon 

dimensionnement des paliers. En outre, les résultats obtenus permettent de développer 

des outils numériques généralisés et adaptés aux pompes submersibles de type SM pour 

les calculs des forces axiales et radiales, des contraintes, des déformations et des 

vibrations induites sans recourir fréquemment à des tests expérimentaux. 

1.1 Contexte et problématique 

La dégradation des pièces et la durée de vie des roulements sont des facteurs 

déterminants de la fiabilité des pompes submersibles. Ainsi, pour les fabriquer de 

manière adéquate, il est nécessaire d’intégrer conjointement dans les phases de 

conception, les forces axiales et radiales, les vibrations ainsi que les contraintes et 

déformations induites dans l’arbre. 
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L'étude des pompes centrifuges a fait l'objet de nombreuses recherches théoriques et 

expérimentales en lien avec les forces axiales et radiales, les déformations, les 

contraintes et les vibrations induites au niveau de l’arbre [3-14]. Cependant, peu de 

travaux se sont focalisés sur les pompes submersibles de type SM. Les effets des forces 

axiales et radiales, des contraintes, des déformations et vibrations induites sur les 

performances des pompes submersibles SM dans les travaux de recherche antérieurs 

n'ont pas été analysés simultanément. La sous-estimation d’un de ces éléments dans la 

phase de conception est susceptible de nuire au bon dimensionnement de l’arbre et de 

ses paliers.  

Ainsi, dans le cadre de cette recherche, il s’agit de mettre au point des approches 

numériques fiables et précises pour déterminer les forces axiales et radiales, les 

contraintes, les déformations et les vibrations induites dans les pompes submersibles 

de type SM. L’utilisation de ces approches dans la conception des pompes submersibles 

de type SM permet d’améliorer davantage leurs performances tout en augmentant la 

fiabilité et la durée de vie des roulements et/ou des coussinets dans des paliers de l’arbre 

de pompe. 

1.2 Objectifs 

Les objectifs dans le cadre de ce travail de recherche sont subdivisés en deux catégories. 

1.2.1 Objectif principal 

La recherche proposée vise à améliorer les performances des pompes submersibles 

multi-étages de type SM, tout en augmentant la fiabilité et la durée de vie de ses 

composants en tenant compte des forces axiales et radiales, des contraintes, des 

déformations, et vibrations induites par des écoulements de liquide dans ces pompes.  
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 1.2.2 Objectifs spécifiques  

 Développer des modèles numériques d'écoulement du liquide dans la pompe 

submersible multi-étage en évaluant ses performances en termes de hauteur 

manométrique, de puissance à l’arbre et du rendement ainsi que les forces 

axiales et radiales à l'aide du code ANSYS CFX. 

 

 Déterminer les contraintes, les déformations et les vibrations induites dans 

l’arbre de la pompe en utilisant les codes Ansys-Structure statique, Ansys-

Modale et Ansys-Réponse harmonique. 

1.3 Originalité de la recherche 

Plusieurs travaux de recherche sur les performances de la pompe relatives à la hauteur 

manométrique, la puissance à l’arbre et le rendement sont présentés dans la littérature 

sans faire un lien avec les contraintes, les déformations et les vibrations induites dans 

l’arbre de la pompe par des écoulements de liquide en tenant compte de différentes 

conditions d’opération par rapport aux débits volumétriques et aux vitesses de rotation. 

Dans ce travail, une corrélation est faite entre la pression générée par l’impulseur en 

rotation et le matériau des composants de la pompe. 

1.4 Méthodologie et démarche scientifique 

Les étapes à suivre pour atteindre les objectifs énoncés ci-dessus sont présentées à la 

figure 1.1. 
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Figure 1.1: Synoptique de la recherche 

1.4.1 Élaboration d'un modèle numérique d’une pompe submersible multi-étage 

Le modèle de la pompe submersible de référence SM80-125/6 se compose d'un corps 

d’aspiration, de six étages, d'un arbre vertical, des paliers, d'un corps de refoulement et 

d’un moteur d’entraînement dans sa partie inférieure. La conception numérique est 

élaborée sur base des données de référence fournies par l’entreprise Technosub et les 

paramètres de dimensionnement sont pris au point de meilleur rendement. Après avoir 

déterminé les paramètres essentiels des composantes de la pompe; un modèle 

numérique est développé. Les modèles mathématiques des écoulements du liquide des 

composants sont obtenus par l'application des équations de continuité et de Navier-

Stokes. La turbulence des écoulements est donnée par le modèle k-ε qui offre une 
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meilleure convergence. Les équations de contrainte, de déformation et de vibrations 

mécaniques sont également prises en compte.  Ces équations sont résolues 

numériquement en utilisant le Module CFX du logiciel ANSYS afin d’obtenir les 

répartitions des pressions et des vitesses dans la pompe. Le Module Structure statique 

du logiciel ANSYS fournit les répartitions des contraintes et des déformations sur les 

composants de la pompe, le Module Modale donne les modes et fréquences de 

résonance propres de la pompe et le Module Réponse harmonique permet de s’assurer 

que la pompe surmonte le phénomène de résonance.  Des vérifications sont effectuées 

pour les cas examinés de façon à trouver le minimum de maillage qui donne une 

solution indépendante à la taille du maillage. 

1.4.2 Valider les modèles numériques à l'aide des résultats expérimentaux 

Les modèles élaborés sont validés en confrontant les résultats obtenus lors des 

simulations numériques (hauteur manométrique, puissance à l'arbre et rendement) aux 

résultats des essais délivrés par l’entreprise Technosub. 

1.4.3 Études des paramètres influençant les performances de la pompe en tenant 

compte des forces, des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques 

induites   

Une étude paramétrique est réalisée sur la base des modèles numériques développés. 

Cela permet d’identifier et d’analyser par le biais de simulations numériques; les 

facteurs ayant une influence sur la hauteur manométrique, la puissance à l’arbre, le 

rendement, les forces axiales et radiales, mais également sur les sollicitations induites 

dans la pompe submersible multi-étages de type SM. 

  Les paramètres examinés sont les suivants :  

- Le diamètre extérieur de l’impulseur : 241 mm, 221 mm et à 204 mm. 

- Le nombre d'étages de la pompe submersible multi-étage : 3,5 et 6.  
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- La vitesse de rotation de l’impulseur : 1800 et 3600 tr/min.  

1.5 Structure du mémoire 

Ce travail comprend les chapitres suivants : 

 Le chapitre 2 se concentre sur la revue de la littérature relative aux pompes 

centrifuges et les pompes submersibles, en mettant l'accent sur les forces axiales 

et radiales, les contraintes, les déformations et les vibrations induites. 

 

 Le chapitre 3 donne un aperçu sur la pompe submersible et ses composantes. 

 

 Le chapitre 4 décrit les équations qui régissent les écoulements des liquides 

dans la pompe submersible. 

 

 Le chapitre 5 établit les équations des contraintes, des déformations, des forces 

axiales, radiales et des vibrations mécaniques pour les pompes. 

 

 Le chapitre 6 expose la conception des composants de base de la pompe 

(impulseur, diffuseur et l'arbre).  

 

 Le chapitre 7 porte sur la présentation des résultats et discussion.  

 

 Le chapitre 8 traite de la validation numérique du modèle de référence. 
 

 Le chapitre 9 présente la conclusion et les perspectives.  
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CHAPITRE 2 

REVUE DE LITTÉRATURE EN LIEN AVEC LA RECHERCHE 

La revue de travaux pertinents antérieurs ayant trait à ce travail est citée ci-dessous : 

2.1 Force axiale et radiale dans les pompes centrifuges et les pompes submersibles 

Les concepteurs de pompe sont confrontés à des problèmes de déséquilibre des charges 

radiales et axiales sur l’impulseur en raison de la répartition de la pression statique sur 

le flasque de l’impulseur. Dans le cas d'une pompe submersible, la force radiale ne 

modifie pas sensiblement le bon fonctionnement de la pompe alors que la force axiale 

influence considérablement sur le fonctionnement de la pompe [15].   

L’utilisation d’un palier de butée axial est idéale pour l’équilibrage de la force axiale 

dans les pompes à un étage et à faible vitesse de rotation. Des méthodes telles que des 

trous d’équilibrages et les aubes radiales peuvent être utilisées pour réduire la force 

agissant sur le flasque arrière de l’impulseur [16-18]. Dans les pompes multi-étages, 

compte tenu de la complexité du calcul de la force axiale à partir de la distribution de 

la pression sur les flasques de l’impulseur, le dimensionnement du dispositif 

d'équilibrage de la force axiale et du palier de butée est souvent défini sur la base des 

valeurs de force mesurées lors des essais de la pompe [19].  

La conception de la volute a une influence sur la force radiale. Cette dernière est 

minimale au point de fonctionnement de la pompe pour une volute de simple 

conception. L’inverse se produit pour une volute circulaire avec une force maximale 

au point de bon fonctionnement alors qu’une volute à double paroi génère une force 

sensiblement uniforme [20]. 
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2.2 Contraintes et déformations dans les pompes centrifuges et les pompes 

submersibles 

En pratique, les régions de concentration des contraintes sont causées par des rainures, 

des clavettes et des fissures qui entraînent une augmentation des contraintes dans les 

pièces [21]. Lors du fonctionnement de la pompe, les impulseurs en rotation 

transmettent le travail mécanique de la machine motrice au fluide. Ainsi la charge de 

pression du fluide et la charge d’inertie due à la vitesse de rotation induisent des 

contraintes sur ces impulseurs. La pression du fluide introduit une contrainte et une 

déformation maximale plus importantes que celle due à la force d'inertie. Mais avec 

l’augmentation de l'épaisseur des aubes, la contrainte et la déformation maximale 

causée par la charge de la force d'inertie augmentent progressivement, tandis que celle 

de la charge de la pression du fluide diminue [9]. Il convient de souligner que 

l'augmentation du diamètre de l’impulseur accroît également la contrainte et la 

déformation dans une pompe centrifuge [13]. 

2.3 Paliers lisses et à roulements dans les pompes centrifuges et les pompes 

submersibles 

Le choix adéquat des roulements dépend du comportement dynamique de l'arbre, de la 

vitesse de rotation et des facteurs tels que l'emplacement des roulements et l'application 

de la pompe [19, 22, 23]. Pendant le fonctionnement de la pompe; les paliers prennent 

en charge le déplacement axial et la déviation latérale de l’arbre. La capacité du 

roulement à fonctionner correctement est détériorée par l’usure, la fatigue ou la 

détérioration du lubrifiant. La pénétration de particules dans un roulement entraîne 

également des contraintes élevées et une rupture prématurée par fatigue. Ces particules 

produisent aussi une usure réduisant la durée de vie du roulement [23]. Dans une pompe 

centrifuge ; un palier de butée doit être utilisé  pour équilibrer totalement la force axiale 

dans toutes les conditions de fonctionnement [20]. 
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2.4 Vibrations mécaniques dans les pompes centrifuges et les pompes 

submersibles 

Pendant le fonctionnement de la pompe, les organes tels que les impulseurs, les 

roulements, les joints d'étanchéité et l’arbre subissent l’influence des forces 

hydrauliques provenant du processus de travail [24]. Ainsi, la circulation des liquides 

dans les pompes centrifuges engendre des turbulences. En outre, le déplacement entre 

l’impulseur et le diffuseur crée un phénomène d'interaction instable qui induit des 

vibrations [25]. Pour obtenir une réduction des vibrations, les concepteurs de pompes 

doivent tenir compte de l'analyse de ce facteur afin d'éviter les vibrations dans des 

conditions de fonctionnement normales. L'analyse modale est essentielle dans la 

conception de machines soumises à des charges dynamiques [26]. Cette analyse permet 

notamment de déterminer les modes et les fréquences de résonance propres qui sont 

des caractéristiques importantes des vibrations des composants de la machine, alors 

que l’analyse harmonique permet notamment de s'assurer que la conception d'une 

machine sera susceptible de surmonter le phénomène des résonances. 

Au vu des travaux antérieurs décrits précédemment, des approches numériques fiables 

et précises seront développées pour déterminer conjointement les forces axiales et 

radiales, les contraintes, les déformations et les vibrations   induites dans les pompes 

submersibles de type SM tout en mettant en lumière l’influence de la pression générée 

par l’impulseur en rotation sur l’arbre de la pompe.  
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CHAPITRE 3 

APERÇU SUR LES POMPES SUBMERSIBLES DE TYPE SM 

Afin de mieux aborder ces pompes, une brève description des composants et des 

caractéristiques fonctionnelles est présentée. En effet, la pompe submersible est une 

pompe centrifuge couplée à un moteur électrique fonctionnant avec un arbre en 

position verticale.  

3.1 Éléments constitutifs d'une pompe submersible 

Une pompe submersible se compose des éléments suivants :  

- Impulseur : constitué d'un ensemble d'aubes rotatives qui accroissent la vitesse 

du liquide.  

- Diffuseur : qui est la partie fixe, convertissant l'énergie cinétique du fluide en 

énergie potentielle. 

À cela s’ajoute un moteur submersible, côté aspiration, un corps de refoulement, des 

roulements et des joints nécessaires au bon fonctionnement de la pompe.  

La figure 3.1 présente les différents composants d'une pompe submersible multi-étage 

SM80-125/3 de l’entreprise Technosub [27]. 
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Figure 3.1: Pompe submersible SM80-125/3 

3.2 Fonctionnement d'une pompe submersible 

Le fluide admis dans le conduit d’aspiration, entre dans l’impulseur et atteint une 

vitesse élevée à la sortie de celui-ci en raison de la forte rotation des aubes de 

l’impulseur, ce qui entraîne une augmentation de son énergie cinétique. Cette énergie 

est ensuite convertie en énergie de pression dans le diffuseur. Par conséquent, le fluide 

à la sortie du diffuseur est à une pression plus élevée qu'à l'entrée de l’impulseur. Étant 

donné que la décharge d'une étape est acheminée vers l'entrée de l'étape suivante, ce 

processus est répété et la pression du liquide pompé est accrue en conséquence [15]. 
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CHAPITRE 4 

ÉCOULEMENTS DES FLUIDES DANS LES POMPES 

SUBMERSIBLES DE TYPE SM 

Ce chapitre présente les équations qui régissent les écoulements des fluides dans les 

pompes submersibles multi-étages et les hypothèses simplificatrices des équations de 

continuité et de Navier-Stokes ainsi que sur le modèle de turbulence.  

4.1 Équations des écoulements dans les pompes submersibles multi-étages 

4.1.1 Hypothèses 

Les hypothèses suivantes sont retenues pour la mise en place des équations de 

continuité et de Navier-Stokes : 

- l’écoulement du liquide est considéré comme stationnaire ; les composantes 

sont indépendantes du temps 0
t
∂
=

∂
; 

- le fluide est newtonien : la viscosité est indépendante du taux de cisaillement 

csteµ = ; 
 

- le fluide est incompressible : csteρ =  ; 
 

- le fluide est isotherme ; 
 

- la cavitation est négligée. 
 
4.2.2 Équations de continuité et de Navier-Stokes 

a. Équations de continuité 

L’équation de continuité pour un fluide incompressible est donnée par : 

0U∇⋅ =
 

                       (4.1)    
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où 

 U


est le vecteur vitesse d’une particule fluide avec pour composantes (vx,vy,vz) 

En coordonnées cartésiennes, l’équation 4.1 devient :  

0yx z
vv v

x y z
∂∂ ∂

+ + =
∂ ∂ ∂

                                  (4.2)    

b. Équations de Navier-Stockes 

L’équation de Navier-Stockes est donnée par [28, 29] : 

  2( )eff M
DU U p g
Dt

Sρ µ ρ= ⋅ ∇ −∇ + +


  

                                       (4.3) 

où  

ρ est la masse volumique; 

µeff est la viscosité effective; 

MS


est le terme source qui est la somme des accélérations de Coriolis 

2 Uρω− ×
 

et centrifuge ( ( );ω ω rρ− × ×
  

 

r


 est le vecteur position; 

ω


 est la vitesse de rotation angulaire;  

Considérons z comme l’axe de rotation; l’équation 4.3 dans le système cartésien 

devient :  
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2 2 2

2 2 2

2 2 2

2 2 2

2 2 2

2 2

( ) ( )

( ) ( )

( ) (

x x x x x x
x y z eff x Mx

y y y y y y
x y z eff y My

z z z z z z
x y z eff

v v v v v vpv v v g S
x y z x x y z

v v v v v vpv v v g S
x y z y x y z

v v v v v vpv v v
x y z z x y z

ρ µ ρ

ρ µ ρ

ρ µ

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂∂
+ + = − + + + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂∂
+ + = − + + + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂∂
+ + =− + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ 2 ) z Mzg Sρ+ +

               (4.4) 

où 

2

2

( 2 )

( 2 )

0

Mx z x z y

My y z y z x

Mz

S r v

S g r v

S

ρ ω ω

ρ ρ ω ω

= +

= + −

=

      (4.5) 

4.1.3 Modèle de turbulence  

Le modèle k ε−  est l’un des plus utilisés dans la modélisation des turbulences, car il 

offre une meilleure convergence [25]. Il fournit à l’aide de l’équation de l’énergie 

cinétique de la turbulence et de l’équation du taux de dissipation d’énergie cinétique 

turbulente une description générale de la turbulence. Deux variables en découlant;  

- l’énergie cinétique turbulente k, qui détermine l'énergie en turbulence; 
 

-  la dissipation turbulente ε , qui détermine le taux de dissipation de l'énergie 

cinétique turbulente.  

L’équation d’énergie cinétique turbulente est présentée comme suit :  

( ( )) (( ) )t
k

k

Uk k pµρ µ ρε
σ

∇⋅ =∇ ⋅ + ∇ + −                                        (4.6) 
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L’équation du taux de dissipation d’énergie cinétique turbulente est donnée par :  

1 2( ( )) (( ) ) ( )t
kU C p C

k ε ε
ε

µ ερ ε µ ε ρε
σ

∇⋅ −∇ ⋅ + ∇ = −                           (4.7) 

où   

kσ  et εσ   sont les nombres de Prandtl turbulents associés à k et ε ; 

1Cε  et 2Cε  sont les constantes du modèle. 

Ainsi ce modèle est représenté de la manière suivante : 

eff tµ µ µ= +                                                                                                                    

(4.8) 

où µ est la viscosité moléculaire. 

La viscosité de turbulence est définie par l’équation 4.8 : 

2

t u
KCµ ρ
ε

=                   

(4.9)    

Le tableau 4.1 présente les différentes constantes utilisées pour le modèle de turbulence 

k ε−  

Tableau 4.1: Différentes constantes du modèle de turbulence k ε−  

 
1Cε  2Cε  Cµ  kσ  εσ  

1,44 1,92 0,09 1 1,3 
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CHAPITRE 5 

FORCES, CONTRAINTES, DÉFORMATION ET VIBRATION DANS LES 

POMPES SUBMERSIBLES DE TYPE SM 

5.1 Contraintes et déformations dans les pompes submersibles de type SM  

Cette section rappelle les équations des contraintes, des déformations et des 

déplacements, qui seront utilisés dans le problème de la mécanique des solides de la 

pompe submersible de type SM. Les hypothèses ont été faites de manière à simplifier 

la résolution des équations. 

5.1.1 Hypothèses 

Pour la résolution des problèmes de la mécanique des solides; les hypothèses suivantes 

sont retenues : 

- le matériau est homogène, isotrope et linéairement élastique; 

- le matériau est considéré continu; 

- pas de changement d'état pendant la déformation. 

5.1.2 Équations fondamentales 

Il est nécessaire, pour le problème de la mécanique des matériaux, d'évaluer les 

quantités suivantes : 

- six composants de contraintes: , , , , , ;x y z xy yz zxσ σ σ τ τ τ  

- six composants de déformations : , , , , , ;x y z xy yz zxε ε ε γ γ γ  

- trois déplacements : u, v, w. 

Les équations présidant au comportement de la structure se présentent comme suit : 

- trois équations d'équilibre; 
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- six équations déformations-déplacements;   

- six équations contraintes-déformations. 

 
a) Équations d'équilibre 

Les équations d'équilibre en termes des contraintes normales et de cisaillement peuvent 

être exprimées comme suit [30] : 

 

0

0

0

xyx xz
x

yx y yz
y

zyzx z
z

F
x y z

F
x y z

F
x y z

τσ τ

τ σ τ

ττ σ

∂∂ ∂
+ + + =

∂ ∂ ∂
∂ ∂ ∂

+ + + =
∂ ∂ ∂

∂∂ ∂
+ + + =

∂ ∂ ∂

                          (5.1)   

où  

, ,x y zF F F  sont les composantes des forces par unité de volume.  

b) Déformation-déplacement 

Les relations déformation-déplacement sont données par l'équation 5.2 [30] : 

x

y

z

xy

yz

zx

u
x
v
y
w
z
u v
y x
v w
z y
w u
x z

ε

ε

ε

γ

γ

γ

∂
=
∂
∂

=
∂
∂

=
∂
∂ ∂

= +
∂ ∂
∂ ∂

= +
∂ ∂
∂ ∂

= +
∂ ∂

                         (5.2) 
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c) Contrainte-déformation 

Les relations linéaires entre la contrainte et la déformation sont données par l'équation 

ci-dessous [30] :  

  

yx z
x

y xz
y

yxz
z

xy
xy

yz
yz

zx
zx

E E E

E E E

E E E

G

G

G

v v

v v

v v

σσ σε

σ σσε

σσσε

τ
γ

τ
γ

τγ

= − −

= − −

= − −

=

=

=

                                                               (5.3) 

où  

E est le module d'Young; 

v est le coefficient de Poisson; 

G est le module de cisaillement. 

Le module de cisaillement peut aussi s’écrire :  

2(1 )
EG

v
=

+
                  (5.4)    

5.1.3 Critères de défaillance des matériaux ductiles  

La défaillance d’un corps en mouvement peut être due aux sollicitations mécaniques 

agissant sur ce corps. Les critères de défaillance des matériaux ductiles sont nombreux, 

mais seul le critère de von Mises est appliqué dans le cadre de la présente étude.  
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 Critère de von Mises 

Concernant la contrainte équivalente, l'approche de von Mises est donnée par : 

( )2 2 2
1 2 2 3 3 1

1' ( ) ( ) ( )
2

σ σ σ σ σ σ σ= − + − + −            (5.5)    

 où  

σ1, σ2 et σ3 sont les contraintes principales. 

Les contraintes principales sont décrites par [31] :  

1 1.5
2

2 2
1 0 3

1 1.5
2

2 2
2 0 3

1 1.5
2

2 2
3 0 3

12 cos cos 0.5
3 3 3

12 cos cos 0.5
3 3 3 3

12 cos cos 0.5
3 3 3 3

J Jar J

J Jar J

J Jar J

σ σ

πσ σ

πσ σ

−

−

−

      = + −           

      = − − +           

      = − − −           

    (5.6)    

où  

      

( )0

2 2 2
2

2 2 2
3

0

0

0

1
3

( )

x y z

x y y z z x xy yz zx

x y z x yz y zx z xy

x x

y y

z z

J s s s s s s

J s s s s s s
s
s
s

σ σ σ σ

τ τ τ

τ τ τ

σ σ
σ σ

σ σ

= + +

= + + − − −

= − − − −

= −
= −

= −

      (5.7)    

Ainsi, le facteur de sécurité de von Mises s’écrit : 
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'

y
S

S
F

σ
=                 (5.8)    

où, Sy est la limite élastique du matériau. 

5.2 Forces axiales et radiales dans les pompes submersibles de type SM 

Durant le fonctionnement de la pompe submersible, la pression exercée sur l’impulseur 

génère deux forces en direction latérale et longitudinale selon l'axe de l'arbre. La force 

axiale est la force générée dans la direction longitudinale, tandis que la force radiale 

est la force générée dans la direction latérale, comme le montre la figure 5.1.   

 

Figure 5.1: Force axiale et radiale sur une pompe submersible  

5.2.1 Forces axiales 

La force axiale résulte d'une répartition inégale de la pression sur l’impulseur dans la 

direction axiale.  Les répartitions de la pression au niveau des flasques avant et arrière 

de l’impulseur sont présentées sur la figure 5.2.  
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Figure 5.2: Répartitions de la pression au niveau des flasques avant et arrière de 

l’impulseur  

où; F1 est la force exercée sur le flasque avant de l’impulseur, F2 est la force agissant 

sur le flasque arrière de l’impulseur et Fm est la force agissant dans la direction de 

l'écoulement du liquide. 

La somme vectorielle de ces forces donne la force axiale sur l’impulseur.  

La force axiale peut être estimée comme suit [19] : 

 2 2(0,7 0,9) .( )wrA shF r r Hπ γ= − ⋅ − ⋅ ⋅        (5.9) 

où 

H est la hauteur manométrique de la pompe;  

γ  est le poids spécifique;  

wrr  est le rayon du moyeu;  

Shr  est le rayon de l’arbre. 
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 5.2.2 Forces radiales   

La force radiale est le résultat d’une distribution asymétrique de la pression sur la 

périphérie extérieure de l’impulseur. Elle peut être déterminée par la formule empirique 

[19] : 

2 2rad RF K g H D bρ= × × × × ×                   (5.10)    

où 

b2 est la hauteur des aubes à la sortie de 1' impulseur; 

ρ est la masse volumique; 

g est l’accélération de la pesanteur;  

D2 est le diamètre extérieur de l’impulseur; 

KR est le coefficient de la force dépendant de la capacité nominale. 

La valeur du coefficient de la force radiale pour une pompe avec diffuseur est 

approximativement [19] :  

[ ]0,05 0,1RK = −                   (5.11)    

5.3 Vibrations mécaniques dans les pompes submersibles de type SM 

Le système étudié est supposé soumis à une force d’excitation harmonique d’amplitude  

0 cos( )F tω . La forme générale de l'équation de mouvement du système est donnée par 

l’équation 5.12 

[𝑀𝑀]𝑥̈𝑥 + [𝐶𝐶]𝑥̇𝑥 + [𝐾𝐾]𝑥𝑥 = 𝐹𝐹(𝑡𝑡)                                                  (5.12)    
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Où; [M] est la matrice de masse, [K] est la matrice de rigidité, [C] est la matrice 

d'amortissement du système structurel et F(t) est la force excitation agissant sur le 

système. 

Une vibration libre unidirectionnelle du système M-K non amorti est représentée par :  

( ) cos( )x t A tω=                                                                 (5.13)    

où 

 A est l'amplitude; 

 ω  est la pulsation. 

Lors d’une analyse modale, on calcule la forme des modes propres de vibrations à partir 

de l’équation : 

[ ] [ ] { } { }2( ) 0M K Uω− + =                                                           

(5.14)   

Ce système admet N valeurs propres réelles nω   et N vecteurs propres nU . 
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CHAPITRE 6 

PARAMÈTRES DE CONCEPTION D’UNE POMPE SUBMERSIBLE 

La connaissance et la compréhension de différents paramètres de fonctionnement des 

pompes submersibles sont nécessaires pour un dimensionnement adéquat des 

composants.  

Ce chapitre présente un résumé sur les dimensionnements des composants de base de 

la pompe et ses principales caractéristiques par les méthodes empiriques et semi-

empiriques. 

6.1 Hauteur manométrique  

La différence entre la hauteur manométrique au refoulement et à l'aspiration donne la 

hauteur manométrique totale de la pompe. Cette dernière est exprimée par l’équation 

6.1 :   

2 2
2 12 1

2 1 2
)( V V

Z Z
g

p p
g

H
ρ
− −

+ − +=                                          (6.1) 

où 

H est la hauteur manométrique totale; 

Z1 est l’élévation à l'entrée; 

Z2 est l’élévation à la sortie;  

V1 est la vitesse absolue du fluide à l'entrée; 

V2 est la vitesse absolue du fluide à la sortie; 
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6.2 Puissances  

La puissance hydraulique de la pompe submersible Ph est définie par l’équation 6.2 :  

hP g Q Hρ= ⋅ ⋅ ⋅                      (6.2)                                                                                                                                                                                                                                                             

où  

Q est le débit volumétrique.  

La puissance disponible au niveau de l’arbre Ps est déterminée par l’équation suivante : 

sP τ ω= ⋅           (6.3) 

où 

𝜏𝜏 est le couple fourni à l’arbre. 

6.3 Rendements  

Le rendement global η est donné par : 

 h

s

P
P

η =                   (6.4) 

6.3.1 Rendement hydraulique 

Le rendement hydraulique ηh  est donné par l'équation empirique [32] : 

1.4
0,81h Q

η
 
 
 

= −                                     (6.5) 

où Q est le débit volumique (gpm) 
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6.3.2 Rendement mécanique 

Le rendement mécanique ηm de la pompe s’exprime comme suit :  

s m
m

s

P P
P

η −=                                                             (6.6) 

où 

Pm est la perte par frottement dû aux roulements et aux joints; 

6.3.3 Rendement volumétrique 

Le rendement volumétrique ηv est donné par l’équation 6.7 : 

v
L

Q
Q Q

η =
+

                                                           (6.7) 

où 

QL est le débit de fuite. 

6.4 Vitesse spécifique Ns 

Le dimensionnement de l’impulseur et la vitesse spécifique sont étroitement liés. La 

vitesse spécifique aide à déterminer le type de pompe à utiliser dans une application 

spécifique pour un débit d’écoulement, une hauteur manométrique et une vitesse de 

rotation prise au point de fonctionnement optimal. La formule pour calculer la vitesse 

spécifique est la suivante :  

 
( )1/231/2

3/4 3/4

/ min /.
s

tr m sN QN
H m

 
 =
 
 

                                                    (6.8) 

où 

N est la vitesse de rotation; 
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Q est le débit volumétrique. 

 

Le rendement de la pompe en fonction de la vitesse spécifique est donné à la figure 6.1 

[20].  

 

Figure 6.1: Variation de la forme de l'impulseur et du rendement de la pompe 

centrifuge par rapport à la vitesse spécifique  

 

6.5 Impulseur 

Les vitesses du fluide à l'entrée et à la sortie de l’impulseur sont fondamentales pour 

le bon dimensionnement de la pompe submersible.  

Le fluide s'écoule le long des aubes de l’impulseur qui tourne à la vitesse angulaire ω. 

La somme vectorielle de la vitesse relative W et la vitesse d’entraînement U donnent 
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la vitesse absolue V. Les vecteurs de vitesses peuvent être représentés comme indiqué 

à la figure 6.2 [20]. 

 

 

Figure 6.2: Triangles des vitesses à l'entrée et à la sortie de l'impulseur  

La conception de l’impulseur par l'application des équations théoriques est donnée au 

tableau 6.1 avec les hypothèses suivantes :  

- L’ajout approximatif de l’épaisseur du diamètre du moyeu  D∆  suggérée à 

50,8 mm [32]; 

- Le coefficient de débit de l'œil eϕ   (adimensionnel) est approximé à  

(0, 25 0,30)à [32]; 

- Le facteur de contraction à l'entrée de l'impulseur 1ε est  approximé à 

(0,8 0,9)à [32]; 

- L’angle de fuite βb2 est  compris entre 22,5° et 27,5° [32]. 
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Tableau 6.1: Équations théoriques pour le calcul de l’impulseur de la pompe. 

Diamètre de l'arbre (Dsh) ( )1/316. / .sh sD τ π σ=  (6.9) 

Diamètre du moyeu (Dh1) 1h shD D D= + ∆  (6.10) 

Diamètre à l'entrée de 
l'impulseur (D1) 

( )1/3
1 2. / . .e eD D Q ϕ π ω= =  (6.11) 

Vitesse absolue à l'entrée de 
l'œil (Ve) 

24. / ( . )e eV Q Dπ=  (6.12) 

Vitesse d’écoulement (V1) 1 [1,05 1,20]. eV à V=  (6.13) 

Aire latérale à l'entrée de 
l'impulseur (A1) 

1 1/A Q V=  (6.14) 

Hauteur du canal à l'entrée 
de l'impulseur (b1) 

( )11 1 1/ [ . . / 2 ]Db A ε π=  (6.15) 

Vitesse d'entraînement (U1) ( )1 1. / 60 .U N Dπ=  (6.16) 

Angle d'attaque (βf1) ( )1
1 1 1tan /f V Uβ −=  (6.17) 

Angle d'attaque idéale (βb1) 
1 1  3fbβ β °= +  (6.18) 

Diamètre de sortie de 
l'impulseur (D2) 

( )1/41/2
2 . / .sD Q g H= ∆  (6.19) 

Vitesse spécifique 
(adimensionnelle) ( sω ) 

( )3/41/2. / .s Q g Hω ω=  (6.20) 
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Nombre théorique d'aubes 
(Zb) 

1 22 1

2 1

6,5. .sin
2

b b
b

D DZ
D D

β β  ++  =    −   
 

(6.21) 

Facteur de contraction à la 
sortie de l'impulseur (

2
ε )  

( )2 2 21 . / . .sinb bZ e Dε π β= −  (6.22) 

Facteur de glissement 
(adimensionnel) (µs) 

( )21 .sin /s b bZµ π β= −  (6.23) 

 
Vitesse méridionale (Vm2) 

2 2 2
2

. . tan
. .m b

s h

g HV U
U

β
µ η

  
= −     

 
(6.24) 

Aire latérale à la sortie de 
l’impulseur (A2) 

2 2/ mA Q V=  (6.25) 

Hauteur du canal à la sortie 
de l'impulseur (b2) 

( )22 2 2/ [ . . / 2 ]Db A ε π=  (6.26) 

 

où σs est la contrainte de cisaillement maximale, Δs est le diamètre spécifique 

(adimensionnel) et e est l’ épaisseur des aubes de l'impulseur. 

Le diamètre adimensionnel se détermine par le diagramme de Cordier, comme le 

montre la figure 6.3 [1]. 
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Figure 6. 3: Diagramme de Cordier                                                                                     

La méthode utilisée pour tracer les esquisses des aubes de l’impulseur est référée dans 

[1]. 

6.6 Conception du diffuseur 

La conception du diffuseur par des équations théoriques est tirée de la référence [33]. 

La figure 6.4 montre les principales dimensions des aubes avant et retour du diffuseur. 
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Figure 6. 4: Construction du diffuseur avec les aubes retour   

 

Les équations de la conception des aubes avant du diffuseur et le nombre d'aubes 

requis pour le diffuseur sont données respectivement dans le tableau 6.2 et 6.3, tout 

en prenant en compte des hypothèses suivantes :  

 

- Le diamètre à la sortie de l'impulseur D2 équivaut au diamètre à l'entrée du 

diffuseur D3;  

- Le nombre d'aubes avant du diffuseur ZLe dépend du nombre d’aubes de 

l'impulseur Zb. 

- Le facteur de blocage des aubes (adimensionnel) 3τ  est égal à 1 [34]; 

- Le facteur de correction (adimensionnel) fa3 est approximatif ( ) 1,1 1,3à  [7]. 

Les équations théoriques de la conception des aubes avant du diffuseur sont données 

au tableau 6.2. 

Tableau 6.2: Équations théoriques pour le calcul des aubes avant du diffuseur. 
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Hauteur du canal à l'entrée 
du diffuseur (b3) 

3 2[1,05 1,3].b à b=  (6.27) 

Vitesse tangentielle à la 
sortie de l'impulseur (Vu2) 

( )2 2/ . .u sV P U Qρ=  (6.28) 

Vitesse tangentielle à 
l'entrée du diffuseur (Vu3) 

( )3 2 2 3. /u uV V D D=  (6.29) 

Vitesse méridionale à 
l'entrée du diffuseur (Vm3) 

3 3 3 3. / . .mV Q D bτ π=  (6.30) 

Angle d'attaque 3α  ( )1
3 3 3tan /m uV Vα −=  (6.31) 

Angle d'attaque idéal (α3b) 3 3    3bα α °= +  (6.32) 

Épaisseur des aubes du 
diffuseur e3 

( )3 2    0,01 0,0015 .e à D=  
(6.33) 

Diamètre à la sortie du 
diffuseur (D4) 

( )( )4 2  1,05 1,115 0,01. .sD à Dω= +  (6.34) 

Angle d'inclinaison (ϑb) ( )1
4 3 3 4tan 0,5.( ) /b a a Lϑ −

−= −  (6.35) 

Hauteur du canal à la sortie 
du diffuseur (b4) 

( )4 3 3 4tan( ).bb b Lϑ −= +  (6.36) 

 

où a4 est la largeur du canal à la sortie du diffuseur et L3-4 est la longueur des passages 

d'aube du diffuseur. 

 
Le tableau 6.3 [34] indique le nombre d’aubes avant nécessaires pour le diffuseur en 

fonction du nombre d’aubes de l’impulseur. 
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Tableau 6.3: Nombre d'aubes requis pour le diffuseur  

Zb 5 6 7 

ZLe 7 8 12 10 9 10 11 12 (15) 

 

6.7 Conception des aubes retour du diffuseur  

Le tableau 6.4 contient les équations théoriques de la conception des aubes retour du 

diffuseur. 

Tableau 6.4: Équations théoriques pour le calcul des aubes retour du diffuseur. 

Diamètre à la sortie des aubes de 
retour (D6) 

6 1 D D=   (6.38) 

Vitesse méridionale à la sortie des 
aubes de retour (Vm6) 

6 1(0,85 0,9).m mV à V=  (6.39) 

Hauteur du canal à l'entrée et à la 
sortie des aubes de retour ( 5 6b et b ) 

5 6 6 6/ . . mb b Q D Vπ= =  (6.40) 

Vitesse tangentielle à la sortie du 
diffuseur (Vu4) 

( )4 3 3 4. /u uV V D D=  (6.41) 

Vitesse méridionale à la sortie des 
aubes de retour (Vm5) 

5 5 5/ . .mV Q D bπ=  (6.42) 

Vitesse tangentielle à l'entrée des 
aubes de retour (Vu5) 

( )5 4 4 5. /u uV V D D=  (6.43) 

Angle d'attaque des aubes de retour 
(α5) 

( )1
5 5 5tan /m uV Vα −=  (6.44) 
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Angle d'attaque (α6b) 
6 6    3bα α °= +  (6.45) 

Nombre d'aubes de retour (ZR)   R LeZ Z≤    (6.46) 

où α6 est l’angle de fuite des aubes de retour. 
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CHAPITRE 7   

RÉSULTATS ET DISCUSSION 

7.1 Paramètres géométriques et opérationnels 

Le dimensionnement est effectué à partir du point caractérisé par un débit de 141 m3/h, 

une hauteur de refoulement de 92 m et une vitesse de rotation de 3600 tr/min. Le 

processus de conception permet d’obtenir les dimensions de l’impulseur, du diffuseur 

et de l’arbre de la pompe. Ces paramètres géométriques et opérationnels illustrés dans 

le tableau 7.1 conduisent à la modélisation 3D de la pompe dans le domaine solide et 

fluide.  

Tableau 7.1 : Données de références géométriques et opérationnelles de l'impulseur, 

du diffuseur et de l’arbre de la pompe SM. 

 

Composant Paramètres géométriques 

 

 

 

 

Impulseur 

Diamètre du moyeu [Dh] (mm) 44,45 

Diamètre à l’entrée [D1] (mm) 107,95 

Diamètre à la sortie [D2] (mm) 241,04 

Hauteur du canal à l’entrée [b1] (mm) 30,17 

Hauteur du canal à la sortie [b2] (mm) 14,48 

Nombre d’aubes [Zb] 7 

Angles d’attaque [βb1] (o) 16 
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Angles de fuite [βb2] (o) 27,5 

Épaisseur des aubes [e] (mm) 3,17 

 

 

 

 

Diffuseur : Côté avant 

Diamètre à l’entrée [D3] (mm) 243,84 

Diamètre à la sortie [D4] (mm) 311,15 

Hauteur du canal à l’entrée [b3] (mm) 17,46 

Hauteur du canal à la sortie [b4] (mm) 40,64 

Largeur du canal à l’entrée [a3] (mm) 15,87 

Angles d’attaque [α3b] (o) 10 

Nombre d’aubes [ZLe] 8 

Épaisseur des aubes [e3] (mm) 3,175 

 

 

 

Diffuseur : Aubes de retour 

 

 

 

Diamètre à l’entrée [D5] (mm) 311,15 

Diamètre à la sortie [D6] (mm) 107,95 

Hauteur du canal à la sortie [b6] (mm) 6,35 

Angles d’attaque [α5] (o) 95 

Angles de fuite [α6] (o) 18 

Nombre d’aubes [ZR] 6 
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Épaisseur des aubes [e5] (mm) 3,175 

 

Arbre 

Longueur totale L [mm] 655,15 

Diamètre d [mm] 45,06 

 

L’analyse structurale demande la connaissance des propriétés mécaniques de l’acier 

utilisé. Les propriétés de l’acier CD4MCu et 17-4 PH sont présentées dans le tableau 

7.2. 

Tableau 7.2: Propriétés de l’acier utilisé  

Propriétés des matériaux CD4MCu 17-4PH 

Masse volumique [kg/m3] 7750,4 7750,4 

Module de Young [Pa] 1,9995 x 1011 1,96 x 1011 

Coefficient de poisson 0,3 0,3 

Module de compressibilité [Pa] 1,666 x 1011 1,63x 1011 

Module de cisaillement [Pa] 7,69 x 1010 7,53x 1010 

Limite d'élasticité [Pa] 5,6192 x 108 7,93 x 108 

Limite à la rupture en traction [Pa] 7,446x108 1,103 x 109 
 

Le liquide considéré dans cette analyse est l'eau à 25 °C avec un poids spécifique de 

9,777 kN/m3. 
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7.2 Modélisation de la pompe de référence 

L’analyse et l’optimisation des composants de la pompe se feront avec le logiciel 

Ansys.  

7.2.1 Modèle solide et fluide  

Au moyen de paramètres géométriques; des modèles solides sont créés avec le logiciel 

Inventor, puis exportés vers le module Spaceclaim du logiciel Ansys pour générer des 

modèles 3D dans le domaine fluide. La modélisation des composantes de la pompe de 

référence est illustrée à la figure 7.1. 

Les calculs de la hauteur manométrique, de la puissance à l'arbre, du rendement et des 

forces axiales et radiales s’effectuent à l'aide du modèle fluide, tandis que les calculs 

des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques se font en utilisant le 

modèle solide.    
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Figure 7.1: Modélisation des composantes de la pompe de référence
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7.2.2 Implémentation numérique 

Les équations différentielles résultantes des modélisations mathématiques des équations de 

continuité, de Navier-Stokes et le modèle de turbulence sont résolus en utilisant le module 

ANSYS-CFX et les équations des contraintes, des déformations et des vibrations sont résolues 

numériquement par le code ANSYS en utilisant les modules « Structural statique », « Modale 

» et « Reponse harmonique ». 

La figure 7.2 montre les étapes de résolution numérique avec le logiciel ANSYS.  

 

Figure 7.2: Étapes de la résolution numérique avec le logiciel ANSYS  
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 Simulation numérique avec le code ANSYS-CFX  

Les simulations numériques sont effectuées en utilisant le logiciel ANSYS-CFX pour 

analyser les comportements d'écoulement du liquide dans la pompe SM80-125. Ainsi, 

le modèle géométrique obtenu est transféré vers le module meshing. 

a. Module Meshing 

La complexité de la géométrie conduit au choix d’un maillage tétraédrique dans la 

discrétisation du domaine de calcul. 

 
Figure 7.3: Maillage de la pompe généré par le module Meshing. 

b. Module CFX-PRE 

Les paramètres suivants sont pris en compte par le module CFX-Pre : 
 

• les conditions aux limites (pression d'aspiration à l'entrée et débit massique à 

la sortie); 

• le modèle de turbulence k- ɛ;  

• le critère de convergence (RMS à 10-4, MAX);  

• le type de matériaux : liquide;   

• l’interface impulseur/diffuseur en utilisant la condition fronzen rotor;  

• l’interface diffuseur/impulseur;  

• l’interface diffuseur/volute;  

• les équations de continuité et de Navier-Stokes. 
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La figure 7.4 illustre les différents paramétrages réalisés sur la pompe.  

 
Figure 7.4: Paramétrage de la pompe sous CFX-PRE 

 
c. Module CFX-SOLVER 

La résolution numérique des équations est réalisée par le solveur de ce module. 

d. Module CFX-POST 

CFX-Post permet de visualiser et d'analyser et les résultats obtenus. La répartition de 

la pression de la pompe sous le module CFX-POST est présentée à la figure 7.6. 

 
 

Figure 7.5: Répartition de pression de la pompe SM80-125/6 sous le module CFX-

POST 
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Un schéma récapitulatif est illustré à la figure 7.7 proposant les étapes à suivre pour 

réaliser l’étudie numérique de l’écoulement du liquide avec ANSYS-CFX. 
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Figure 7.6: Schéma récapitulatif de l’étudie numérique de l’écoulement du liquide avec ANSYS-CFX    
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7.3 Étude de cas 

Cette section traite des contraintes et des déformations dans une pompe submersible à 

un étage, du jeu entre les impulseurs et les diffuseurs sur les performances de la pompe 

submersible de type SM, du nombre d'étages sur la pompe submersible de type SM 

(3,5 et 6), de la vitesse de rotation de l’impulseur (1800 et 3600 tr/min), et de l’effet 

des amplitudes et des fréquences de vibration d’une pompe submersible de type SM à 

six étages. 

7.3.1 Effet des contraintes et des déformations pour une pompe submersible de 

type SM à un étage 

L'analyse des contraintes et des déformations mécaniques se réalise au moyen du 

modèle solide en intégrant les pressions internes des impulseurs, les forces axiales et 

radiales et les couples obtenus à partir des simulations du modèle fluide en fonction du 

débit et de la vitesse de rotation de la pompe. 

Les figures 7.7 à 7.9 présentent la hauteur manométrique, la puissance à l’arbre, le 

rendement, les forces axiales et radiales, les contraintes et les déformations selon les 

conditions de fonctionnement en termes de débits volumétriques et de vitesse de 

rotation. Dans la figure 7.7, lorsque la hauteur manométrique décroit, la force axiale 

décroit également alors que la force radiale diminue jusqu’à un débit de 110,22 m3/h 

puis croit de manière continue à des débits plus élevés. Conformément à la figure 7.8, 

l’augmentation de la puissance à l'arbre et l'efficacité de la pompe entraîne également 

l’accroissement de manière continu des contraintes sur l’arbre de la pompe. La 

combinaison de la force axiale et radiale ainsi que du couple augmentant 

progressivement avec le débit se traduit aussi par des déformations croissantes comme 

le montre la figure 7.9. Par conséquent, le choix des matériaux revêt une importance 

fondamentale pour les contraintes et les déformations qui seront générées par la pompe 

en fonctionnement à haut débit. 
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Figure 7.7: Hauteur manométrique, force axiale et radiale en fonction du débit (un 

étage) 

 

 
Figure 7.8: Contrainte de von Mises, puissance à l'arbre et rendement en fonction du 

débit (un étage) 
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Figure 7.9: Déformation, force axiale et radiale en fonction du débit (un étage) 

 

Les figures 7.10 et 7.11 présentent respectivement les contours de contraintes et de 

déformations pour un débit de 94,122 m3/h. 

 

 
Figure 7.10: Contours de contrainte pour un débit de 94,122 m3/h 
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Figure 7.11: Contours de contrainte pour un débit de 94,122 m3/h 

 

7.3.2 Effet du jeu entre les impulseurs et les diffuseurs sur les performances de la 

pompe submersible de type SM. 

L’analyse des performances de la pompe submersible à six étages se réalise avec 

l’impulseur de référence (241 mm), l’impulseur avec un jeu de 8,2 % (221 mm) et 

l’impulseur à 15,4 % (204 mm). Les autres paramètres géométriques sont les mêmes 

que ceux énumérés dans le tableau 7.1. Comme le montre la figure 7.12, le rognage de 

l’impulseur entraîne une diminution progressive de la hauteur manométrique du fait 

que l'énergie du fluide générée par l’impulseur en rotation a été réduite avec la 

diminution du diamètre de sortie et l’angle de fuite étant modifié par le rognage, ce qui 

entraîne une réduction de la pression; par conséquent, la hauteur manométrique 

diminue selon le cas. À la figure 7.13; plus le diamètre extérieur est grand, plus la 

puissance à délivrer est grande. Cela est dû au poids de l'impulseur qui génère un couple 
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plus élevé. Le rendement de la pompe est élevé avec un impulseur de plus petit diamètre 

comme illustré à la figure 7.14. 

 

Figure 7.12: Hauteur manométrique en fonction du débit (variation du diamètre 

extérieur de l’impulseur) 
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Figure 7.13: Puissance à l’arbre en fonction du débit (variation du diamètre extérieur 

de l’impulseur) 

 
Figure 7.14: Rendement en fonction du débit (variation du diamètre extérieur de 

l’impulseur) 

Les figures 7.15 à 7.18 présentent respectivement les effets de la force axiale, de la 

contrainte et de la déformation en fonction du débit. Pour un débit de 117,09 m3/h, la 

force axiale de l’impulseur d’origine est de 157,43 kN. La valeur de la force axiale de 

l’impulseur rogné à 8,2 % est de 126,07 kN, soit 19,92 % de moins que l’impulseur 

d’origine. Et la force axiale de l’impulseur rogné à 15,4 % est inférieure de 29,87 % à 

celle du modèle d'origine. Ces résultats illustrés à la figure 7.10 montrent qu'à mesure 

que le rognage de l’impulseur augmente, la force axiale diminue. Ceci est dû à 

l'interaction entre l’impulseur et le diffuseur de fluide, qui est réduite par 

l'augmentation de la quantité de rognage de l’impulseur. La force radiale diminue aussi 

avec l’augmentation du jeu de l’impulseur comme indiqué à 7.16. Notons que dans les 

figures 7.17 et 7.18 qu’un impulseur de grand diamètre présente une contrainte et une 

déformation plus grande compte tenu d’un grand couplé développé et d’une grande 

force axiale et radiale induite dans l’arbre de la pompe.   
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Figure 7.15: Force axiale en fonction du débit (variation du diamètre extérieur de 

l’impulseur) 

 

Figure 7.16: Force radiale en fonction du débit (variation du diamètre extérieur de 

l’impulseur) 
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Figure 7.17: Contrainte de von Mises en fonction du débit (variation du diamètre 

extérieur de l’impulseur) 

 

 

Figure 7.18: Déformation en fonction du débit (variation du diamètre extérieur de 

l’impulseur) 
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Les figures 7.19 à 7.24 décrivent les contours de pressions statiques, de vitesses 

d’écoulement à la sortie de la volute, de contraintes et déformations de l’impulseur 

rogné à 15,4 % ; à 8,2 % et l’impulseur d’origine pour un débit de 110,23 m3/h. Les 

sorties des impulseurs sont des régions où se produit une accélération du fluide. La 

vitesse du fluide chute de façon considérable à la sortie des diffuseurs et de la volute. 

Les variations de pressions et de vitesses moyennes à la sortie de la volute sont 

respectivement de 4,35.106 Pa et 3,51 m/s pour l’impulseur rogné à 15,4%; de 4,82.106 

Pa et 3,38 m/s pour l’impulseur rogné à 8,2 %; de 6,24.106 Pa et 3,14 m/s pour 

l’impulseur d’origine.  Ces valeurs reflètent le fait que la pression est élevée là où la 

vitesse est faible et réciproquement. Ainsi, la pression à la sortie de la volute, la 

contrainte et la déformation de l’arbre augmente avec l'agrandissement du diamètre 

externe de l’impulseur. 

 

 

       ∆p = 4,35.106 Pa                                                         Vmoy = 3,51 m/s 

 

Figure 7.19: Contours de pression statique et de vitesse moyenne de l’impulseur 

rognée à 15,4% pour un débit de 110,23 m3/h 
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Figure 7.20: Contours de contrainte et de déformation de l’impulseur rognée à 15,4% 

pour un débit de 110,23 m3/h 

 

 

       ∆p = 4,82.106 Pa                                               Vmoy = 3,38 m/s 

Figure 7.21: Contours de pression statique et de vitesse moyenne de l’impulseur 

rognée à 8,2 % pour un débit de 110,23 m3/h 
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Figure 7.22: Contours de contrainte et de déformation de l’impulseur rognée à 8,2 % 

pour un débit de 110,23 m3/h 

 

   

         ∆p = 6,24.106 Pa                                               Vmoy = 3,14 m/s 

Figure 7.23: Contours de pression statique et de vitesse moyenne de l’impulseur 

d’origine pour un débit de 110,23 m3/h 
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Figure 7.24: Contours de contrainte et de déformation de l’impulseur d’origine pour 

un débit de 110,23 m3/h 

 
7.3.3 Effet du nombre d'étages sur la pompe submersible de type SM (3,5,6) 

Les figures 7.25 à 7.27 fournissent des informations sur l'influence des étages sur la 

performance de la pompe. Plus le nombre d'étages est élevé, plus la hauteur 

manométrique de pompe est importante comme illustré à la figure 7.25. Cela tient au 

fait que le fluide à la sortie du diffuseur est à une pression plus élevée qu'à l'entrée de 

l’impulseur. Comme la sortie d'un étage est dirigée vers l'entrée de l'étage suivant, la 

pression du liquide dans une pompe multi-étages est augmentée en conséquence. Dans 

la mesure où l'ajout des étages a un effet bénéfique sur la hauteur de refoulement, le 

moteur quant à lui devra fournir plus de puissance pour entraîner la pompe comme 

présentée à la figure 7.26. La corrélation existante entre le nombre d’étages et la 

puissance à l’arbre de la pompe présentée à la figure 7.27 met en lumière le fait que le 

rendement global est similaire sur tous les étages puisque l'augmentation de l'étage de 
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la pompe entraîne un accroissement de la pression statique et de la puissance à l'arbre 

de la pompe.   

 
Figure 7.25: Hauteur manométrique en fonction du débit (variation du nombre 

d’étages de la pompe) 

 
 Figure 7.26: Puissance à l’arbre et rendement en fonction du débit (variation du 

nombre d’étages de la pompe) 
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Figure 7.27: Rendement en fonction du débit (variation du nombre d’étages de la 

pompe) 

Selon la figure 7.28, la force axiale augmente en raison de la hauteur manométrique 

plus élevée de la pompe qui est produite par un plus grand nombre d’impulseurs. Cette 

force diminue continuellement pour des débits de liquide plus élevés. La figure 7.29 

montre que la force radiale est minimale dans les trois pompes pour un débit de 118 

m3/h, qui correspond au débit de bon fonctionnement de notre modèle. Par ailleurs, la 

force radiale diminue jusqu’à ce débit et entre dans la zone de force ascendante, 

croissant de manière continue à des débits plus élevés. Lorsque le nombre d’impulseurs 

augmente, la force radiale croit également, mais elle reste bien inférieure à la force 

axiale. Les contraintes et les déformations deviennent également plus importantes avec 

l'augmentation des étages comme les montrent respectivement les figures 7.30 et 7.31.  
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Figure 7.28: Forces axiales en fonction du débit (variation du nombre d’étages de la 

pompe) 

 
Figure 7.29: Forces radiales en fonction du débit (variation du nombre d’étages de la 

pompe) 
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Figure 7.30: Contrainte de von Mises en fonction du débit (variation du nombre 

d’étages de la pompe) 

 
Figure 7.31: Déformation en fonction du débit (variation du nombre d’étages de la 

pompe) 

 

50

100

150

200

250

300

90 95 100 105 110 115 120 125 130 135 140

Co
nt

ra
in

te
 d

e 
vo

n 
M

ise
s (

M
Pa

)

Débit (m3/h)

3 étages 

6 étages 

5 étages 

5,00E-05

1,00E-04

1,50E-04

2,00E-04

2,50E-04

3,00E-04

3,50E-04

90 95 100 105 110 115 120 125 130 135 140

Dé
fo

rm
at

io
n 

(-)

Débit (m3/h)

3 étages 

6 étages 

5 étages 



  

 
    

  Page 62 

Les figures 7.32 à 7.34 indiquent les profils de contraintes et de déformations pour un 

débit de 94,112 m3/h. Une plus grande concentration des contraintes et des 

déformations est observée à l'extrémité supérieure de l'arbre, car l’impulseur du dernier 

étage génère une force axiale et radiale plus importante. 

 

 
Figure 7.32: Contours de contrainte et déformation d’une pompe à quatre étages pour 

un débit de 94,112 m3/h 
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Figure 7.33: Contours de contrainte et de déformation d’une pompe à cinq étages 

pour un débit de 94,112 m3/h 

 

 
Figure 7.34: Contours de contrainte et de déformation d’une pompe à six étages pour 

un débit de 94,112 m3/h  

 



  

 
    

  Page 64 

7.3.4 Effet de la vitesse de rotation de l’impulseur (1800, 3600 tr/min)  

Cette analyse se concentre sur les effets de la vitesse de rotation et les performances de 

la pompe submersible multi-étage. Cette dernière est entraînée à des vitesses de 1800 

et 3600 tr/min. La figure 7.35 présente la hauteur manométrique en fonction du débit. 

En effet, la pression statique sur l’impulseur croît avec l'augmentation de la vitesse de 

rotation et cela entraîne des forces axiales considérables dans la direction de 

l'écoulement comme présenté à la figure 7.38. À mesure que la pression augmente, le 

couple devient également important, si bien que la puissance à l'arbre est plus 

considérable à grande vitesse comme indiqué à la figure 7.36.  La pompe fonctionnant 

à 1800 tr/min, présente une courbe de rendement qui croit jusqu’au débit de 110,2 m3/h 

puis décroit pour les débits de 117,7 m3 /h à 130,18 m3 /h alors que pour une vitesse de 

3600 tr/min, le rendement reste constant comme présenté à la figure 7.37.  

 

 
Figure 7.35: Hauteur manométrique en fonction du débit (variation de la vitesse de 

rotation de l’impulseur). 

 

0

100

200

300

400

500

600

700

95 100 105 110 115 120 125 130 135

Ha
ut

eu
r m

an
om

ét
riq

ue
 (m

)

Débit (m3/h)

3600 tr/min

1800 tr/min



  

 
    

  Page 65 

 
Figure 7.36: Puissance à l'arbre en fonction du débit (variation de la vitesse de 

rotation de l’impulseur). 

 
Figure 7.37: Rendement en fonction du débit (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur). 

0

50

100

150

200

250

300

350

400

95 100 105 110 115 120 125 130 135

Pu
iss

an
ce

 à
 l'

ar
br

e 
(K

W
)

Débit (m3/h)

1800 tr/min

3600tr/min

10

20

30

40

50

60

70

80

95 100 105 110 115 120 125 130 135

Re
nd

em
en

t (
%

)

Débit (m3/h)

1800 tr/min

3600 tr/min



  

 
    

  Page 66 

 

Les figures 7.39 à 7.42 présentent l’influence de la force radiale, de la contrainte et de 

la déformation sur la pompe en fonction de la vitesse de rotation. Pour une vitesse de 

3600 tr/min, la force radiale et la contrainte sont plus élevées que dans le cas d’une 

pompe tournant à 1800 tr/min comme indiqué respectivement aux figures 7.40 et 7.41. 

Dans la figure 7.42, la déformation de la pompe à 3600 tr/min est minimale pour un 

débit de 117,7 m3/h, qui correspond à un rendement de 64,8 %. D'autre part, la 

déformation diminue lorsque la force axiale diminue jusqu'à ce débit, pour ensuite 

changer de direction et augmenter continuellement à des débits plus élevés alors que la 

pompe tournant à la vitesse de 1800 tr/min donne une déformation maximale au point 

de son meilleur rendement qui est de 72 % puis décroit sur toute la plage du débit dû à 

la diminution de la force axiale.  

 

 
 

Figure 7.38: Forces axiales en fonction du débit (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur). 
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Figure 7.39: Forces radiales en fonction du débit (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur). 

 

 
Figure 7.40: Contrainte de von Mises en fonction du débit (variation de la vitesse de 

rotation de l’impulseur). 
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Figure 7.41: Déformation en fonction du débit (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur). 

 

Les figures 7.43 et 7.44 montrent les contours de vitesse d'entraînement et de pression 

maximale de l’impulseur d’une pompe fonctionnant à 1800 et 3600 tr/min pour un débit 

de 102,4 m3/h. Pour une vitesse de rotation de 1800 tr/min, la vitesse d'entraînement 

est de 22,72 m/s et la pression maximale au dernier impulseur vaut 1,231 MPa, tandis 

qu'avec une pompe fonctionnant à 3600 tr/min, la vitesse d'entraînement est de 45,44 

m/s et la pression maximale est de 6,92 MPa. L'augmentation de la vitesse 

d'entraînement a une influence sur la vitesse d'écoulement du fluide. La pression 

générée étant également plus importante, cela entraîne une contrainte et une 

déformation importantes par rapport à la vitesse de 1800 tr/min comme présentés aux 

figures 7.45 et 7.46. 
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Figure 7.42: Contours de vitesse d’entraînement et de pression d’une pompe tournant 

à 1800 tr/min pour un débit de 102,4 m3/h (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur).  

 

 

Figure 7.43: Contours de vitesse d’entraînement et de pression d’une pompe tournant   

à 3600 tr/min pour un débit de 102,4 m3/h (variation de la vitesse de rotation de 

l’impulseur).  
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Figure 7.44: Contours de contrainte et de déformation d’une pompe tournant à 1800 

tr/min pour un débit de 102,4 m3/h (variation de la vitesse de rotation de l’impulseur). 

 

 
Figure 7.45: Contours de contrainte et de déformation d’une pompe tournant à 3600 

tr/min pour un débit de 102,4 m3/h (variation de la vitesse de rotation de l’impulseur). 
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7.3.5 Effet des amplitudes et des fréquences de vibration d’une pompe 

submersible de type SM à six étages. 

Après avoir déterminé les contraintes et les déformations induites dans la pompe, le 

comportement dynamique doit être étudié dans le cas d'un tel problème. Une analyse 

modale et une analyse de la réponse harmonique sont effectuées respectivement avec 

Ansys modale et Ansys réponse harmonique. L’amortissement et l’effet de l’eau ne 

sont prises en compte dans ces analyses. 

Une analyse modale est nécessaire pour connaitre les caractéristiques dynamiques 

intrinsèques de la structure. Les résultats de l'analyse modale comprennent les 

fréquences naturelles et les modes de vibration de la structure.  

Les formes de modes et les fréquences naturelles sont montrées au tableau 7.3. 

 
Tableau 7.3: Fréquences naturelles et formes de modes de la  

pompe submersible à six étages 

 
Mode Fréquence (Hz) 

1 207,12 

2 207,16 

3 247,57 

4 503,44 

5 537,01 

6 537,14 

 

La figure 7.46 montre les six premières fréquences propres et les modes de vibration 

correspondants à la pompe submersible à six étages.  
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Figure 7.46: Fréquences propres avec les modes de vibration 

 

Les fréquences naturelles permettent de déterminer le degré de fragilité d’une structure. 

En outre, la structure est d'autant plus fragile que la fréquence est basse.  La figure 7.47 

présente le diagramme de Campbell qui montre que toutes les fréquences propres ne 

sont pas proches ou sur la ligne de résonance. 
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Figure 7.47: Diagramme de Campbell 

 

 Réponses harmoniques sous l'effet de l’amplitude de déplacement 

 

Les figures 7.48 et 7.49 présentent respectivement l'amplitude de déplacement et 

l’angle de phase en fonction de la fréquence pour les débits de 94,12 m3/h; 110,22 m3/h 

et 136,98 m3/h. À la fréquence de 247,5 Hz la structure est excitée de telle sorte que le 

déplacement maximal dans la direction de Z est de 4,74 10-5 m pour un débit de 136, 

98 m3/h. Ainsi pour la même fréquence, la figure 7.50 présente l’amplitude de 

déplacement avec la contrainte, le rendement en fonction du débit de fonctionnement. 
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La contrainte diminue jusqu’au débit de 117,7 m3/h puis entre ensuite dans la zone de 

contrainte ascendante. Il est à observer que plus le rendement croît, plus l’amplitude de 

déplacement croit également en fonction du débit.   

 

 
Figure 7.48: Amplitude de déplacement en fonction de la fréquence naturelle 
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Figure 7.49: Angle de phase de déplacement en fonction de la fréquence naturelle 

 

 
Figure 7.50: Contrainte de von Mises, amplitude de déplacement et rendement en 

fonction de la fréquence naturelle 
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CHAPITRE 8 

VALIDATION DES RÉSULTATS 

La validation du modèle numérique élaboré s’effectue en comparant les résultats de 

simulations aux résultats expérimentaux fournis par l’entreprise Technosub. La 

comparaison graphique de la figure 8.1 montre que la courbe numérique suit la 

tendance de la courbe expérimentale. Les courbes expérimentales de la puissance à 

l'arbre et du rendement de la pompe ne sont pas présentées ici, pour la simple raison 

qu’elles ne sont pas fournies par l'entreprise. 

 

 

Figure 8.1: Hauteur manométrique en fonction du débit (modèle Technosub SM80-

125/6)  

La figure 8.2 présente l’écart relatif en valeur absolue entre les données expérimentales 

et les résultats numériques en termes de hauteur manométrique. Un écart inférieur à 5 

% pour les différents débits est observé. Ainsi, les simulations numériques peuvent 

prédire les performances hydrauliques de la pompe. 
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Figure 8.2: Écarts relatifs de la hauteur en fonction des débits (modèle Technosub 

SM80-125/6) 

Les résultats des simulations numériques des contraintes, des déformations et des 

vibrations de l’arbre la pompe submersible à un étage sont confrontés aux résultats des 

formules classiques, comme le montrent les figures 8.3 à 8.5. les formules utilisées 

pour la contrainte et le déformation sont données par [21] et pour la vibration par  [35]. 

Les écarts entre les résultats de ces deux méthodes trouvent leur explication dans les 

hypothèses de calculs classiques et numériques. 
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Figure 8.3: Contrainte de von Mises en fonction du débit (modèle Technosub SM80-

125/1) 

 

Figure 8.4: Déformation en fonction du débit (modèle Technosub SM80-125/1) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

5,00E-05

7,00E-05

9,00E-05

1,10E-04

1,30E-04

1,50E-04

1,70E-04

90 95 100 105 110 115 120 125 130 135 140

Dé
fo

rm
at

io
n(

 -
)

Débit (m3/h)

Numérique

Classique



  

 
    

  Page 79 

CHAPITRE 9 

CONCLUSION ET PERSPECTIVES 

Cette étude avait pour mandat de concevoir et d’analyser un modèle numérique de la 

pompe submersible de type SM dans les domaines solides et fluides en tenant compte 

des forces radiales et axiales, des déformations, des contraintes et des vibrations 

mécaniques induites. Le point de départ a été une conception basée sur les méthodes 

empiriques. À la suite de la détermination des paramètres clés des composantes d’un 

étage de la pompe SM un modèle fluide a été réalisé et les résultats de simulations 

numériques ont permis d’observer différentes tendances des courbes caractéristiques 

de ladite pompe. La validation du modèle numérique a été faite en confrontant les 

résultats des simulations numériques aux résultats expérimentaux fournis par 

l’entreprise Technosub. La comparaison graphique a démontré que la courbe 

numérique suit la tendance de la courbe expérimentale avec un écart relatif de moins 

de 5 % en termes de hauteur manométrique. Ainsi, les couples, les forces axiales et 

radiales générées par les impulseurs en rotation dans le domaine fluide ont permis de 

déterminer dans le domaine solide les contraintes, les déformations et les vibrations 

induites dans la pompe en tenant compte des conditions de fonctionnement quant aux 

débits volumétriques et à la vitesse de rotation. Les résultats des contraintes et des 

déformations ont été validés à partir de calculs analytiques. 

 

Dans le but d’améliorer la conception de la pompe submersible multi-étage, les cas 

suivants ont été analysés sur les performances de ladite pompe : le rognage de 

l’impulseur, le nombre d'étages de la pompe et la vitesse de rotation de l’impulseur. 

Les résultats obtenus des analyses numériques sont présentés de la manière suivante :    
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 Une étude sur le diamètre extérieur de l’impulseur a été menée sur la pompe 

submersible à six étages, les courbes de performance de l’impulseur d’origine 

(241 mm), de l’impulseur rogné à 8,2 % (221 mm) et l’impulseur rogné à 15,4 

% (204 mm) ont été présentées tout en gardant les autres paramètres intacts. Au 

fur et à mesure que le diamètre de l’impulseur diminue, la hauteur 

manométrique et la puissance à l’arbre diminuent alors que le rendement de la 

pompe est élevé pour un impulseur de plus petit diamètre. Avec l'augmentation 

de la quantité du rognage de l’impulseur, les forces axiales et radiales sont plus 

faibles. Pour un débit Q = 117,09 m3/h, la force axiale de l’impulseur d’origine 

est de 157,43 kN. Cette force est réduite de 19,92 % et 29,87 % respectivement 

pour un l’impulseur rogné à 8,2 % et 15,4 %. Ceci est dû à l'interaction entre 

l’impulseur et le diffuseur de fluide, qui est réduite par l'augmentation de la 

quantité de rognage de l’impulseur. Un impulseur de grand diamètre présente 

une contrainte et une déformation plus importantes compte tenu d’un grand 

couplé développé et de grande force axiale induite dans l’arbre de la pompe.   

 

 L’étude sur le nombre d’étages a montré que l’augmentation des impulseur a 

un impact direct sur la hauteur manométrique, la puissance à l’arbre, les forces 

axiales et radiales, alors que le rendement global est presque identique, quel que 

soit le nombre d’étages. Sur la base des résultats des simulations, on observe 

que la force axiale augmente en raison de la hauteur manométrique plus élevée 

de la pompe, produite par un plus grand nombre d’impulseurs et cette force 

diminue continuellement pour des débits de liquide plus élevés. La force radiale 

est minimale dans les trois pompes pour un débit de 118 m3/h, qui correspond 

au débit de bon fonctionnement de notre modèle. Par ailleurs, la force radiale 

diminue jusqu’à ce débit puis entre dans la zone de force ascendante, croissant 

de manière continue à des débits plus élevés. La contrainte et la déformation 
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deviennent également plus importantes à mesure que l'on augmente le nombre 

d’impulseurs.  

 

 Les performances de la pompe submersible à six étages   avec des vitesses de 

rotation de 1800 et 3600 tr/min ont été étudiées. Les résultats des simulations 

numériques ont permis d’observer que la pression statique augmente 

progressivement sur l’impulseur avec l'augmentation de la vitesse de rotation 

entraînant des forces axiales et radiales importantes. Le couple devient 

également considérable, si bien que la puissance à l'arbre est plus considérable 

à grande vitesse. Ainsi, les contraintes et les déformations générées sont 

également importantes pour une pompe tournant à 3600 tr/min en comparaison 

avec une pompe fonctionnant à 1800 tr/min. 

 
 L'effet de l'amplitude de déplacement et de la fréquence de vibration de la 

pompe submersible à six étages a été étudié. Il en résulte que la contrainte 

décroît jusqu’au débit de 117,7 m3/h puis entre ensuite dans la zone de 

contrainte ascendante alors que plus le rendement croît, plus l’amplitude de 

déplacement croit également en fonction du débit.   

 

En outre, des recommandations relatives à cette étude peuvent être émises, notamment: 

 

 Faire l'étude des autres formes des impulseurs et des diffuseurs sur les 

performances de la pompe en tenant compte des forces axiales et radiales des 

contraintes et des déformations induites dans la pompe submersible de type SM.  

 

 Faire une étude d’optimisation sur l’impulseur, le diffuseur, la volute et le 

nombre d’étages de la pompe SM en tenant compte des forces axiales et radiales 
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des contraintes et des déformations induites dans la pompe submersible de type 

SM.  

 

 Réaliser un banc d’essai et développer des corrélations numériques généralisées 

pour les calculs des forces axiales et radiales, des contraintes et des 

déformations dans la pompe submersible de type SM en se basant sur les 

résultats expérimentaux.  
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