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RESUME

Le développement technologique croissant dans le domaine du transport des liquides
dans le secteur minier améne les fabricants des pompes a concevoir et a mettre au point
constamment des pompes centrifuges multi-étages a grande capacité adaptées selon le
besoin. Leur fonctionnement et leur durée de vie adéquate dépendent grandement de la
conception et de la fabrication. Dans le cadre de cette recherche, il était question de
développer un modele numérique fiable et précis d’une pompe centrifuge multi-étage
a grande capacité. Ceci pour étudier de maniére approfondie les contraintes, les
déformations, les vibrations mécaniques, les poussées axiales et radiales a 1’arbre dues
aux ¢coulements du liquide dans la pompe centrifuge multi-étage a des conditions de
fonctionnement variables. Les modéles de I'impulseur, du diffuseur et de 1’arbre ont
été développés en partant d’un point de conception correspondant & une hauteur
manométrique de 75 m, un débit volumétrique de 600 m*/h et une vitesse de rotation
de 1800 tr/min. En outre, les équations de continuité ¢t de Navier-Stokes ont &té
appliquées pour les écoulements du liquide dans la pompe. Les équations des
contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques ont été établies pour 1’arbre,
les impulseurs et les diffuseurs. Ces équations ont été résolues a 1’aide du logiciel
ANSYS. Des simulations numériques ont été réalisées pour analyser les effets des
parametres clés sur les performances de la pompe notamment, la hauteur des aubes a
la sortie de 'impulseur, la vitesse de rotation, les aubes de retour du diffuseur , le
diffuseur au dernier étage de la pompe centrifuge multi-étage et le nombre d’étages sur
la pompe. De plus, I’analyse des contraintes, des déformations, des vibrations
mécaniques, des poussées axiales et radiales induites a été faite en s’appuyant sur les
résultats obtenus de 1’analyse des écoulements du liquide dans I'impulseur et le
diffuseur. Les résultats pour la hauteur manométrique, la puissance a I'arbre et le
rendement ont été comparés avec les résultats de Nicolas La Roche-Carrier [1] pour
analyser ’effet de différents diffuseurs sur les performances de la pompe. Egalement,
de trés bonnes tendances ont été observées en comparant les résultats des simulations
pour les contraintes, les déformations et les vibrations mécaniques avec les résultats
obtenus au moyen de formules classiques sur les contraintes, les déformations et les
vibrations mécaniques.



ABSTRACT

The growing technological development in the field of liquid transportation in the
mining sector is leading pump manufacturers to design and develop high-capacity
multi-stage centrifugal pumps that are adapted to the needs. Their operation and their
adequate life expectancy greatly depend on the design and manufacture. As part of this
research, there was talk of developing a reliable and accurate numerical model of a
high-capacity multi-stage centrifugal pump. This is to study extensively stresses,
deformations, mechanical vibrations, axial and radial thrusts to the shaft due to liquid
flows in the mult-istage pump at varying operating conditions. The models of the
impeller, diffuser and shaft were developed from a design point corresponding to a
head of 75 m, a volumetric flow rate of 600 m3/h and a rotational speed of 1800 rpm.
In addition, the continuity and Navier-Stokes equations were applied for liquid flows
in the pump. The equations of stresses, deformations and mechanical vibrations have
been established for the shaft, the impellers and the diffusers. These equations have
been solved using the ANSYS software. Numerical simulations were carried out to
analyze the effects of the key parameters on the performance of the pump in particular,
the height of the blades at the output of the impeller, the speed of rotation, the return
vanes of the diffuser, the diffuser on the last stage of the multi-stage centrifugal pump
and the number of stages on the pump. Furthemore, the analysis of stresses,
deformations, mechanical vibrations, induced axial and radial thrusts was made based
on the results obtained from the analysis of the liquid flows in the impeller and the
diffuser. The results for head, brake horse power and efficiency were compared with
the results of Nicolas La Roche-Carrier [1] to analyze the effect of different diffusers
on the performance of the pump. Also, very good trends, were observed by comparing
simulation results for stresses, deformations and mechanical vibrations with the results
obtained using classical formulas on stresses, deformations and mechanical vibrations.
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CHAPITRE 1
INTRODUCTION

La croissance sans cesse du nombre de mines profondes en construction et en
exploitation au Canada et dans le monde conduit a 1’utilisation croisante et de maniére
trés intense des pompes centrifuges multi-étages a grande pression et puissance (gpp)
pour le dénovage, le drainage et le contréle du niveau d’eau dans des mines. La
défaillance d’une pompe dans une mine peut avoir un impact trés néfaste sur
I’environnement. La sécurité du milieu de travail environnant dépend largement de sa

fiabilité, de son bon fonctionnement et de sa durée de vie.

Pour les constructeurs des pompes hydrauliques, la conception, la fabrication et la
caractérisation des pompes centrifuges multi-étages a gpp présentent toujours un grand
défi di a des choix difficiles des matériaux des composantes de pompe, des
performances des pompes centrifuges multi-étages a atteindre, des poussées axiales et
radiales hydrauliques trés élevées dans les pompes centrifuges multi-étages, et des
énormes contraintes et des vibrations induites par des écoulements de liquide dans ces
pompes. Une meilleure fabrication exige une détermination avec précision de tous les
paramétres clés des composantes de la pompe centrifuge multi-étage en tenant compte,
dans les phases de planification et de conception, des vibrations, des contraintes, des

poussées axiales et radiales hydrauliques induites [1, 2].



1.1 Contexte et problématique

Plusieurs travaux de recherche théoriques et expérimentaux ont été réalisés sur les
pompes centrifuges multi-étages [3-5]. Dans la plupart des travaux de recherche
antérieurs sur les pompes centrifuges multi-étages, un seul étage de pompe a été traité
[1, 6]. Les interactions entre les différents étages de la pompe n’ont pas été prises en
compte. En outre, les écoulements du liquide complexes formés par les flasques avant
et arriére de I'impulseur ont été négligés dans plusieurs travaux de recherche antérieurs
[7, 8]. Les vibrations, les contraintes, les poussées axiales et radiales induites par les
¢coulements du liquide dans la pompe n’ont pas été étudi¢es de fagon simultanée dans
plusieurs travaux antéricurs. La non-considération de ces éléments peut avoir des
impacts négatifs sur le dimensionnement de 1’arbre de la pompe centrifuge multi-étage
a gpp et ses paliers qui sont soumis a des charges axiales et radiales [1]. Aussi, peu de
travaux de recherche antérieurs ont abordé I’analyse des poussées axiales, des poussées
radiales hydrauliques et des performances de la pompe. Compte tenu de cette recherche
bibliographique, il s’agit dans le cadre de cette étude de développer un modéle
numérique d’une pompe centrifuge multi-étage a gpp pour étudier de maniére
approfondie les écoulements de liquide complexes dans la pompe centrifuge multi-
&tage, les contraintes, les vibrations, les poussées axiales et radiales induites. Tout ceci

dans le but d’améliorer les performances des pompes centrifuges multi-étages a gpp.



1.2 Objectifs

Deux objectifs sont a distinguer dans cette recherche

1.2.1 Objectifs généraux

A plus long terme, la recherche proposée vise a

Réduire les cotits de conception, de fabrication et d’essais des pompes centrifuges
multi-étages.

Optimiser la conception et la fabrication des pompes centrifuges multi-étages.
Accroitre 'efficacité énergétique des pompes centrifuges multi-étages.
Augmenter la durée de vie des pompes centrifuges multi-étages.

Améliorer les matériaux des composantes des pompes centrifuges multi-étages.

Réduire le niveau acoustique et les vibrations dans des pompes centrifuges multi-
étages.

1.2.2 Objectifs spécifiques

Développer de nouveaux modéles numériques d’écoulement du liquide dans une
pompe centrifuge multi-étage en évaluant leur performance par la méthode des

volumes finis a 'aide du code ANSYS CFX.

Mettre au point une approche numérique généralisée pour étudier les contraintes,
les déformations, les vibrations et les poussées axiales et radiales générées par les

écoulements du liquide dans une pompe centrifuge multi-étage a gpp a l’aide de la



méthode des éléments finis en utilisant les codes Ansys-Sturctural statique, Ansys-

Modale et Ansys-Réponse harmonique.

¢ Faire des simulations a l'aide des modéles numériques développés.

¢ Valider les modéles numériques obtenus.

1.3 Méthodologie et démarche scientifique

Pour atteindre les objectifs spécifiques énoncés précédemment, les movens a
mettre en ceuvre sont basés sur des approches mathématiques et numériques. Les

objectifs spécifiques sont centrés sur les deux activités suivantes :

Activité 1 - Mettre au point un modéle numérique d’une pompe centrifuge
multi-étage a gpp :

Dans cette activité, un modéle numérique d’une pompe centrifuge multi-étage a gpp
est développé en se basant sur les données de référence [1]. Ce modéle numérique de
pompe est constitué¢ d’un corps d’aspiration, d’un corps de refoulement, de quatre
étages, des impulseurs, des diffuseurs, d’un arbre, des paliers et d’un corps de pompe.
Les dimensions des composantes de la pompe sont considérées comme des variables.
Les équations de continuité et de Navier-Stokes ont été appliquées pour obtenir un
modéle mathématique. La prise en compte de I'interface impulseur—diffuseur est faite
en utilisant la condition de « frozen rotor ». Le modéle k-¢ , qui offre une meilleure
convergence est utilisé pour modéliser la turbulence des écoulements de liquide. Pour
s'assurer de l'exactitude du modéle mathématique global développé, des vérifications
systématiques des équations et des conditions aux frontiéres utilisées sont effectuées.
Le systéme d'équations différentielles partielles résultant de la modélisation
mathématique est résolu en utilisant 1a méthode des volumes finis au moyen du logiciel

ANSYS-CFX pour obtenir un modéle numérique. Ce dernier permet de déterminer les



distributions de vitesse et de pression dans la pompe. Concernant les contraintes et les
vibrations mécaniques induites par les écoulements de liquide, les équations des
contraintes et des déformations ainsi que les équations des vibrations mécaniques sont
appliquées. Un accent particuler est mis sur 1’arbre, les impulseurs, les diffuseurs et le
corps de la pompe. Ces équations sont résolues numériquement par la méthode des
¢léments finis en utilisant les modules « Static-Structural », «Modal » et «Harmonic
Response » du logiciel ANSYS pour obtenir les distributions des contraintes, des
déformations, des amplitudes des vibrations et les modes vibratoires mécaniques. Pour
chaque cas examing, les vérifications sont faites pour trouver une taille de maillage
minimale a partir de laquelle 1a solution devient indépendante du maillage. Le module
d’élasticité, le coefficient de poisson et la densité des matériaux des composantes de
pompe sont considérés dans cette modélisation. Pour déterminer les poussées axiales,
les poussées radiales et les vibrations mécaniques exergant sur toute la pompe
centrifuge multi-étage, la contribution de chaque étage dans la détermination des
poussées axiales et radiales et des vibrations mécaniques hydrauliques induites est

considérée.

Il est a souligner que la connaissance précise des distributions des contraintes, des
déformations, des modes vibratoires, des poussées axiales et radiales permettent de
mieux concevoir et dimensionner des pompes centrifuges multi-étages a gpp. Les
conditions de conception a charge pleine et a charge partielle sont énumérées dans les

simulations numériques.

La validation du modéle développé est effectuée en comparant les résultats pour la
hauteur manométrique, la puissance a I’arbre et le rendement avec les résultats de
Nicolas T.a Roche-Carrier [1] pour analyser I’effet de différents diffuseurs sur les

performances de la pompe.



Activité 2- Développer une approche numérique généralisée pour I’'amélioration
des performances des pompes centrifuges multi-étages a gpp en tenant compte
des contraintes, des vibrations et des poussées axiales et radiales induites :

Etant donné que dans la démarche de conception d’une pompe centrifuge multi-étage
a gpp, un trés grand nombre de paramétres géométriques est a définir. Une étude
comparative et paramétrique détaillée est effectuée en partant du modéle numérique
développé dans 1"activité 1 et en considérant les paramétres clés, notamment: 1a hauteur
des aubes a la sortie de I'impulseur, la vitesse de rotation de 'impulseur, 'é¢tage de
pompe centrifuge sans aube de retour du diffuseur, le diffuseur au dernier étage et le
nombre d’étages de la pompe centrifuge multi-étage a gpp. Ceci permet d’identifier et
d’analvser au moyen des simulations numériques, les éléments influengant les
performances, les contraintes, les vibrations, les poussées axiales et radiales induites
d’une pompe centrifuge multi-étage a gpp. Une tendance générale est dégagée pour
déterminer une corrélation entre 1’amélioration des performances et 1’atténuation des
contraintes, des vibrations, ainsi que des poussées axiales et radiales induites. La
validation des résultats a été effectuée en comparant les résultats des simulations pour
les contraintes, les déformations et les vibrations mécaniques avec les résultats obtenus
au moyen de formules classiques sur les contraintes, les déformations et les vibrations

mécaniques.



1.4 Structure du mémoire

Le mémoire contient les sections suivantes :

= T’apergu sur la pompe centrifuge multi-étage et ses composantes.

= L’établissement des équations des écoulements des liquides, des équations des
contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques pour une pompe
centrifuge multi-étage.

= La conception détaillée des composantes qui forment un étage de pompe
centrifuge multi-étage (impulseur, diffuseur et 1’arbre).

= Larésolution numérique des équations d'écoulement des liquides, des équations
des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques.

= L présentation et I’analyse des résultats.

= La comparaison des résultats avec le modéle de référence [1] pour la hauteur
manométrique, la puissance a arbre et le rendement de la pompe. Egalement,
les résultats des simulations accomplies obtenus pour les contraintes, les
déformations et les vibrations mécaniques sont comparés avec les résultats
obtenus au moyen d’équations classiques sur les contraintes, les déformations

¢t les vibrations mécaniques.



CHAPITRE 2
REVUE DE LITTERATURE

Les principaux sujets de recherche sont cités dans ce chapitre. I.’analyse des
¢coulements des liquides, des contraintes, des déformations et des vibrations dans la

pompe centrifuge multi-étage est proposée dans cette revue de littérature.
2.1 Analyse numérique des pompes centrifuges multi-étage

Les pompes centrifuges multi-étages sont largement utilisées dans les entreprises
industrielles et miniéres. [es paramétres de conception, tels que le nombre d'étages, les
aubes de I"'impulseur, les aubes du diffuseur et les aubes de retour du diffuseur, le
diamétre de I'impulseur et du diffuseur, la vitesse de rotation de I'impulseur ¢t la
géométric doivent &tre détermindées avec précision [2]. De nombreuses études
expérimentales et numériques ont été menées sur I’écoulement du liquide pour une
pompe centrifuge multi-étage. Des simulations numériques en utilisant le code CFD a
trois écoulements turbulents dimensionnels pour un étage d'une pompe centrifuge a
plusieurs étages, v compris 1’écoulement du liquide dans 1’impulseur rotatif ¢t un
diffuseur stationnaire. Les résultats des simulations indiquent que les écoulements
inverses existaient prés a la sortie de I'impulseur, donnant ainsi un champ d'écoulement
asymétrique et instable. L’interférence a la sortie de I'impulseur est causée par
l'interaction entre les aubes de I'Impulseur et les aubes de retour du diffuseur [9].
Additionellement, les impacts du profil des aubes de retour du diffuseur ont étés étudiés
expérimentalement sur les performances de la pompe centrifuge multi-étage afin

d’optimiser les composantes stationnaires de la pompe centrifuge multi-étage [10].



2.2 Analyse des forces radiales et axiales sur I’'impulseur de la pompe centrifuge

multi-étage

Les forces axiales et radiales ont été examinées dans plusieurs études [11-13]. Les
auteurs ont indiqués qu'il v a un débit particulier ou les forces sur I'impulseur sont
minimales pour une volute donnée. Ces travaux de recherche ont également montré
que les composantes de la matrice d’amortissement et de rigidité sont telles, qu'un
mouvement tourbillonnaire lors de la rotation de I'impulseur au point de
fonctionnement. Cette conclusion reléve que I'ensemble composé de arbre et
I'impulseur peuvent tourner a des fréquences naturelles déterminées. Si I'impulseur
peut tourner a une vitesse hors de point de fonctionnement, 'arbre est soumis a des
contraintes de flexion alternées pouvant entrainer une fatigue du matériau [14].
Fondamentalement, il v a deux sources qui contribuent aux forces hydrodynamiques
radiales sur I’impulseur de la pompe. Une partie est due a une distribution de pression
asymétrique autour de I'impulseur et l'autre partie est causée par les écoulements de
quantité de mouvement asymétrique a la décharge de la pompe centrifuge. Pendant le
fonctionnement des pompes centrifuges, 'énergie cinétique du liquide qui s’écoule est
convertie en énergie de pression. Ce liquide circulant continuellement sur toute la
circonférence de I'impulseur se coince a l'intérieur, entre I"impulseur et le diffuseur.
Ce liquide exerce une pression sur les passages a la sortie de I’impulseur, entrainant la
génération de deux forces. Une dans le sens latéral et l'autre dans la direction
longitudinale par rapport a 'axe de l'arbre. La force générée dans la direction latérale
est due a la génération de pression dissemblable dans le diffuseur, est appelée poussée
radiale, tandis qu'une autre générée dans la direction longitudinale est, appelée poussée

axiale.



2.3 Relation entre les écoulements des liquides instationnaires, et les vibrations
dans une pompe centrifuge

Il existe de nombreuses sources possibles de chargement instable, de vibrations et de
bruit dans une pompe. Comme I'indique les travaux [13-15], l'ensemble des
écoulements du liquide a l'intérieur du diffuseur et a la sortie de I'impulseur dépend de
I'emplacement des aubes de retour du diffuseur au refoulement. Les effets des aubes
sont particulierement évidents prés de 1’arbre, ou I’écoulement est dominé par le
phénomeéne observé dans des études antérieures [15-17]. Les phénoménes
instationnaires sont également associés aux interactions entre les aubes et la décharge.
Les phénomeénes périodiques d'écoulement instationnaire s'accompagnent également
de turbulences [18]. Les bilans de moment angulaire présentent les couples provoqués
par les contraintes tangentielles et circonférentielles qui peuvent atteindre

respectivement 2% et 5% de la variation globale du moment cinétique.

2.4 Simulations numériques des effets dynamiques dues a I'interaction
impulseur-diffuseur dans une pompe centrifuge

I’écoulement des liquides dans les pompes centrifuges produit un phénoméne
tridimensionnel complexe impliquant la turbulence, les écoulements secondaires et
l'instabilité [19]. De plus, les vibrations sont induites aussi par la géométrie complexe
et asymétrique en raison de la forme du diffuseur. e mouvement relatif entre
I"'impulseur et le diffuseur génére une interaction instable qui affecte non seulement la
structure globale de la pompe, mais aussi les fluctuations de pression. Ces fluctuations
interagissent avec le diffuseur en direction de 1'écoulement qui engendre des effets
dynamiques, principalement des forces instables sur les parties mécaniques qui sont
l'une des plus importantes sources de vibrations et de bruit hydraulique [20]. Des
approches expérimentales et numériques ont été rapportées et ont contribué a la
compréhension des interactions d'écoulement des liquides complexes qui se produisent

dans une pompe centrifuge.
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CHAPITRE 3

APERCU SUR LES POMPES CENTRIFUGES MULTI-ETAGES

La pompe centrifuge multi-étage est une machine toumante qui grice a des
impulseurs mobiles et des diffuseurs fixes montés sur un arbre, augmente la

pression d’un liquide.

3.1 Eléments constitutifs d'une pom pe centrifuge multi-étage

La figure 3.1 présente les différents éléments constitutifs d’une pompe centrifuge

a 4 étages.

Refoulement

Palier

Impulseur

Diffuseur

Aspiration

Figure 3.1: Vue générale sur la pompe centrifuge a 4 étages [21]
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Cette pompe est composée d’éléments fixes et d’éléments rotation.

T.es éléments fixes sont :

¢ Le corps de pompe sur lequel se trouvent les tubulures ¢t les brides d’aspiration
et de refoulement, la volute et les pieds de fixation sur les chassis;

e e corps de garniture fermant 1’arriere du corps de pompe.

I.’ensemble mobile se compose d’un arbre sur lequel sont montés :

e 4 impulseurs;

¢ Un accouplement permettant la liaison avec la machine d’entrainement
d’élément liant le rotor et les piéces fixes soumises a des frottements;

¢ Les roulements;

e [a gamiture d’étanchéité.

Parmi ces différentes piéces, 'impulseur et le diffuseur sont celles qui sont
directement impliquées dans la fonction de pompage de la machine. Au travers de ces
composantes se produisent les variations de vitesse et de la pression du liquide.

Le premier étage de la pompe centrifuge multi-étage est composé essentiellement d’un

impulseur, d’un diffuseur et des aubes de retour du diffuseur présentés a la figure 3.2.
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Aubes de retour
du diffuseur

Impulseur

Figure 3.2: Représentation d’un étage de pompe centrifuge

3.2 Fonctionnement

Le principe de base dune pompe centrifuge multi-étage provient de la mise en rotation
du flude en le faisant circuler dans un impulseur a une vitesse ¢levee. Au départ, le
fluide est admis dans le conduit d'aspiration ou l'aspiration est axiale. Lors de la mise
en rotation du fluide vers la péripherie de I'impulseur, la vitesse et 1'énergie cinétique
duliquide accroissent. La pression dynarmique qui enrésulte augmente done également.

A la périphérie de Iimpulseur, le fluide est ralenti et distribué plus uniformément 4

13



l'aide d'un diffuseur. Par ce ralentissement, le fluide subit une décélération et une partie
de sa pression dynamique acquise en pression statique. Ensuite, le liquide est conduit
vers le canal pour une autre aspiration. L.e nombre de phases d'aspiration dépend de la
quantité d'étages qui forment la pompe. A la sortie du demier diffuseur, le liquide est
acheminé vers le conduit de la décharge. Le gain de pression statique fourni par la

pompe centrifuge est exprimé par sa hauteur manométrique [6].
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CHAPITRE 4

EQUATIONS DES ECOULEMENTS DANS LES POMPES CENTRIFUGES
MULTI-ETAGES

Ce chapitre traite des différentes équations des écoulements des fluides dans les
pompes centrifuges multi-étages a grande capacité, incluant les hypothéses et le

modéle de turbulence.

4.1 Hypothéses
Des hypothéses sont prises en compte pour I’établissement des équations de
continuité et de Navier-Stokes :

e L’écoulement du liquide est considéré comme stationnaire; les

composantes sont indépendantes du tempsai.
t

e Le fluide considéré est newtonien; la viscosité est indépendante du taux de

cisaillement.
e Le fluide est incompressible.

e L’équation de conservation d’énergie n’est pas considérée dans cette

étude.

4.2 Equations de continuité

Les équations de continuité peuvent s’exprimer comme suit :

v(pﬁ)zo (4.1)
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ou
U7 est le vecteur des vitesses;

£ est la masse volumique.

En tenant compte du systéme des coordonnées x,y,z , 1’équation 4.1 peut se
reformuler sous la forme de:

—+—+—=0 (4.2)

4.3 Equations de Navier-Stokes

I.’équation de Navier-Stokes est exprimée par 1’équation [3-5, 7, §, 22, 23] :
V.(pU ®U)=V.(~p+ 1, (VU +(VUY )+, 3)

ou

A, estlaviscosité effective;

Sm est le terme source.

Le terme source s’écrit :
S, =—pLoxU+awx(wxr)) (4.4)
ou

r est le vecteur de localisation;

20 xU est I’accélération centripéte;

wx (wxr) est I’accélération de Coriolis.
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Dans un espace x,v,z, 1’équation 4.3 devient :

ou ou ou op cu u Ju
— VY —tWw— [=——+ +—+ +.5 4.5
2t Ox g oy " 62] Ox Her [axz oyt o e (4-2)
ov  dv  Ov op olv v o'v
— VYV —tWw— [=——+ + + +S 4.6
L ox g oy s J dy #ff(axz oy' oz’ it (4.6)
2 2 2
o, ua—w+va—w+wa—w =—a—p+ » a‘f+a?+8‘f +3,, (4.7)
ox oy oz oz o&x* oy oz

ou z est considéré comme 1’axe de rotation, les composantes de Sy s’écrivent de

la maniére suivante :

S, = plalr, +2w.y) (4.8)
SMy = p(a)fry +2m,u) (4.9)
S, =0 (4.10)

4.4 Modéle de turbulence

Le modele k—¢g [3, 24] est utilisé pour la modélisation des turbulences dans les
liquides dus a une meilleure convergence. Cette méthode consiste a modéliser les
tenseurs de Reynolds représentant les flux turbulents par I’incorporation de la

viscosité dans les équations de Navier et Stokes; ce modéle est exprimé par [1] :
Hyp =HTH (4.11)

ou

H, est la viscosité turbulente;
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At est la viscosité moléculaire.

La vitesse de turbulence V; est la racine carrée de 1’énergie cinétique K :
v, =JK (4.12)

ou

K est I’énergie cinétique.

Dans les équations du modéle standard & — € , lorsque 1’échelle de longueur de
turbulence I; est considérée comme une variation de longueur de dissipation et
que le taux de dissipation de turbulence & est isotrope, alors cette derniére se

définit comme suit:

3/2
P (4.13)
lf
Donc I’équation (4.11) devient :
k2
u, =pC, — (4.14)
€

ou

C, est la constante qui est égale a 0.09

L’équation de transport d’énergie cinétique se formule par 1’expression suivante :
Vplk)-V(I' ' Vk)=p, - pe (4.15)

La variation de dissipation de turbulence s’exprime par :

£
VA(pUe) V(T V&)= Con=Coryi) (4.16)
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Les coefficients de diffusion sont donnés par:

u,
I, =u+— 417
T
U,
I', =u 4t (4.18)
dE
ou

C =Ldd C,=192 0,=1 6,=13
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CHAPITRE 5

EQUATIONS DES CONTRAINTES ET DES DEFORMATIONS

Les équations utilisées pour le calcul des contraintes et des déformations des pompes
centrifuges multi-étage découlent des lois de résistance des matériaux et de la loi
générale du mouvement. Les hypothéses ont été émises pour miceux approcher les
problémes posés en conditions réelles et pour simplifier la résolution des différentes

¢quations.

5.1 Hypothéses

Pour la résolution des équations qui régissent les sollicitations mécaniques, les

hypothéses ci-dessous sont prises en compte :

¢ Le matériau est considéré continu, n’a ni fissures, ni cavités. Cette hypothése de
continuité permet d’isoler une partie infinitésimale du matériau et d’exprimer
son comportement selon un systéeme de coordonnées a 1’aide de fonctions
mathématiques continues.

e [.e matériau est homogéne et présente les mémes propriétés en tous points.

o Le matériau isotrope a dans un point donné les mémes propriétés dans toutes les
directions.

o Aucune force interne n’agit dans le matériau avant D'application des charges

externes.
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5.2 Principes fondamentaux

Différentes approches existent pour la résolution des équations mécaniques de solide.

Deux sont présentées briévement dans ce paragraphe [25, 26].

5.2.1 Principe de superposition
I’effet particulier de la déformation d’une membrure sous 1’action d’une combinaison
de chargements est la somme des effets causés par chacun de ces chargements

individuels. Ce principe est valable dans le domaine élastique.

5.2.2 Principe de Saint venant

Ce principe stipule qu’en un point suffisamment loin de la surface ou la charge est
placée, I’effet de la charge est quasi indépendant de 1a maniére selon laquelle la charge
est appliquée. De plus, si une distribution de forces sur une surface est remplacée par
une autre distribution statiquement équivalente agissant sur la méme portion de la
surface. Les effets de ces deux répartitions de forces aux points suffisamment éloignés

de la région ou les forces sont appliquées sont essentiellement les mémes [28§].

5.3 Méthode de résolution

La méthode de résolution du probléme structural de la pompe centrifuge multi-étage

comporte trois étapes principales :

o [ étude des forces et des conditions d’équilibre.
o L’étude des déplacements et de la comptabilité géométrique.

e L’application des relations des forces et des déplacements.

En général, un modéle idéalisé de la structure est utilisé ou une composante est isolée

de I’ensemble du systeme comme indiqué a la figure 5.1 :

21



y
]
Tay ¥
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a, 2z l*__l
a) Tridimensionnel b)) Bidimentionme|

Figure 5.1: Etat général des confraintes en un point

5.4 Equations des contraintes et des déformations

La résolution d*un probléme d*élasticité consiste & évaluer les trois dimensions des 15
fonctions fondamentales suivantes [25, 26]

> Les 6 contraintes : @, 0y, Oz, Toys Tyzs Tax

# Les 6 déformations : £, £, £, Vay» Vyzs VYex

» Les 3 déplacements : u. v. w
otiu est selon I'axe des x, v est selon I’axe y et w est selon 'axe z.

5.4.1 Equilibre des contraintes en trois dimensions

Les équations d’équilibre peuvent s*exprimer comme suit :

- ar
AR RLL (5.1)
& & &
dr, do, ©0Or
Pr—24—RiF=0 (5.2)
e oy oz
ar
Oy T % F=0 (5.3)

+S
x @
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ou
Fx, Fy et F; représentant les forces par unité de volume.

5.4.2 Contraintes principales biaxiales

Les contraintes principales biaxiales sont désignées par 0, et G, ¢t s’expriment

comime suit :

c.+o
o, = ’2 z
(5.4
o +o
oc,=—"-"2
2
ou

0.et O, sont les contraintes normales locales telles que représentées a la figure 5.1

et Txy est la contrainte de cisaillement.

5.4.3 Contraintes de cisaillement maximale et minimale

Les expressions représentant les contraintes de cisaillement sont données pour :

(5.5)
o = O'I+O'y =O'1+O'2
2 2 (5.6)
o '=O'I+O'y =(;|'1+(;|'2
7 2 2

La figure 5.2 présente les contraintes de cisaillement minimale et maximale dans un
état de point.
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Figure 5.2: Etat biaxiales des contraintes de cisaillement

5.4.4 Contrainte de von Mises

La contrainte de von Mises peut s éxprimer par :

¥ 2 2
o' =\Jo?+372 (57)

5.4.5 Facteurs influant sur la résistance a la fatigue de I’arbre

La résistance a la flexion rotative est affectée par plusieurs facteurs dont il faut tenir

compte lors de la conception de 1’arbre de la pompe centrifuge multi-étage a grande

capacité. L expression de la limite d’endurance corrigée est donnée par [25] :

Sé=kcxksxkvxkgxerkkagx5; (5.8)

ou

b

. est lemode de chargement;

&

. est un coéficient de finis de surface;

&=

. est la grosseur de la picce;
est la sévérité de 1’application de la charge
st la fiabilité;

est la température;

o S P

est le facteur des autres effets.
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5.4.6 Déformations normales et déformations de cisaillement

Les expressions des déformations normales et des déformations de cisaillement dans

un état tridimensionnel sont formulées comme suit [25] :

ou
£ =—
tox

av
€y=a
L

oz

R (5.9)
Yo = o dy

_ow o
SRS

o, v
= 0z ox
ou

& est la déformation normale et )~ est la déformation de cisaillement

5.5 Propriétés fondamentales des matérieux

La courbe contrainte-déformation permet de mettre en évidence les propriétés

fondamentales qui caractérisent les matérieux listées comme suit :

e Module d’¢lasticité E ou module de Young; la valeur du module d’élasticité en

unités de contrainte est donnée par :

E=2 (5.10)

3
e Limite d’écoulement Sy : la limite d’écoulement est déterminée a partir d’une
valeur donnée de la déformation sur I’axe des déformations. Les chargements sont

valables lorsque :
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| < &, (5.11)

¢ Coefficient depoisson ¥ : Le coetficieni de poisson esf le rappott des déformations
transversales 4 la déformation longifudinale.

£ P
R - P (5.12)
Ex Ex

Leacier & nne caracteristicpe particuliere, que represente 1a courbe 7 - £ indiguée a
lafigure 5.3

o =
Meantramte (N résistance
Gy

4
5y / linie ug__hﬁguﬂpmr A milllers de cyues)
I i |

Fi> daioimmalian L‘iﬁi;

Tigure 5.3: Combe confrainte-déformation

5.6 Relations entre les contraintes et les déformations

L application de toutes les contraintes dans le domaine élastique en superposant les

résultats isolément pour chacune d'entre elles donne les equati ons suivantes [25 ]
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E

0'x=—_ l-v)e +vie, +¢, ] 5.13
(1+v)1-2v) -( ) © )- ( )
E - -
o, =——|(I-v)e, +v(e +e, 514
T l+v)(1-2v) -( ) g ( )- ( )
o= £ _(l—v)s +v(e +e& )_ 5.15
To(+v)1-2m)t : o -1
r, =Gy, (5.16)
r.=Gy, (5.17)
t. =Gy, (5.18)
Inversement, les contraintes sont décrites comme suit :
1
g = EI:O'X -v(o, +0'z)] (5.19)
1
£, = EI:O'y -v(o, +O'x)] (5.20)
1
g, :EI:O'Z —V(O'x+0'y)] (53.21)
rx
- =E’“ (5.22)
T,
7. =E (3.23)
T
=t 5.24
Yu=5 (3.24)

5.7 Critéres de défaillance

Les sollicitations mécaniques agissant sur un corps en mouvement pourraient conduire
a la défaillance de ce demier. Des critéres ont été établis pour prévoir le mode de

défaillance pouvant affecter un corps sollicité, dont le critére d’énergie de détorsion
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maximale selon le critére de von Mises, utilisé dans cette étude. Ce critére est basé sur
des considérations énergétiques, stipulant que 1’écoulement se produit lorsque 1’énergie

de distorsion atteint une valeur critique qui s’exprime comme suit :

o’ :%I:(O'l —0,) + (o, —o,) + (o, —0'1)2] (5.25)

ou
o est la contrainte de von Mises

Ainsi le facteur de sécurité s’écrit :

F,=— (5.26)

o
ou

S; est la limite élastique du matérieu

La figure 5.4 présente 1’état de plan du critére de défaillance de von Mises

Figure 5.4: Etat plan du critére de von Mises
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CHAPITRE 6

EQUATIONS DES VIBRATIONS MECANIQUES DANS LES POMPES
CENTRIFUGES MULTI-ETAGES

Ce chapitre traite des vibrations mécaniques dans les pompes centrifuges multi-étages.
Les forces axiales, les forces radiales et les déplacements de 1’arbre peuvent entrainer
une défaillance d'un ou de plusieurs des composantes de la pompe centrifuge multi-
étage. Ces composantes peuvent inclure I'impulseur, le diffuseur, I’arbre, les paliers,

les roulements ¢t les bagues dusure [27].
6.1 Equations des vibrations mécaniques

L’ analyse modale est effectuée pour I’identification des risques de vibrations [28]. Les
¢léments finis sont utilisés pour prédire les contraintes stationnaires et les fréquences
naturelles de vibrations. I'analyse modale est le processus de détermination des
fréquences naturelles et des formes de mode [29]. L’équation qui permet cette analyse

est I’équation dynamique générale qui s’exprime sous cette forme :

R - ) 6

ou

[M] est la masse modale;
[C] est le coefficient d’amortissement;

[K] est la raideur modale;

{x} est le vecteur accélération;

{x} est le vecteur vitesse;

{JC} est le vecteur déplacement.
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6.2 Modes et fréquences propres
La relation entre les modes et les fréquences propres s’expriment par [30] :

{x} = {gﬁ}m cos(w 1) (6.2)

ou

{¢5}m est le mode propre;

W, estla fréquence naturelle.

Aprés dérivation, 1équation 6.2 devient :

{x}= W, {grﬂ}m sin(w_f) (6.3)
{x} =-w, {gé}m cos(w, 1) (6.4)

Deux solutions existent aprés résolution, la premiére est insignifiante et s’écrit comme

suit :

{¢} ={0} (6.5)

La deuxiéme solution peut s’exprimer comme :

[M ]}, +[K]=[0] (6.6)
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6.3 Mouvem ent harmonigue

Lafigure & 1 monire un cotps wibrant sous 1 effet du tmeuvement oscillatorre  Lafotme
la plus simple de mouvement csoillatoire est la forme sinusoidale, composée de

Vamplitude, de la freoquence et du mode propre {31]

Dieplacement 4 Penode

A A
Tk TR

Figure & 10 Iouwem ent harmont que

Th mouvement harmont que est defing par une Fonction sinus ofdal & du type |

¥it)= Yesin(ex -+ &) (5,7

Al

i)
v () est la Fonction hattn onigne simpl el

¥ estlavalews mammale dela Ponction hattn ofidque.
t estlavanabletemporelle;

& st la pulaation,

7 est "angle de phase a1 ongine delafoncton
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La relation qui lie la pulsation, la fréquence et la période est définie comme suit :

T=2_ﬂ'=

1 60
o f

= 6.8
ol
Testla période;

f est la fréquence qui représente le nombre de périodes;

N est le nombre de tours par minute.

Le mouvement harmonique peut-étre généralisé par un mouvement périodique dans le
cas d’une répétition du mouvement aprés une période de temps donnée T; ainsi,

I’expression est présentée ci-dessous :

yO=y+7) (6.9)
6.4 Déplacement vibratoire

En régle générale, tout déplacement peut-&tre représenté par un vecteur de rotation ou
un vecteur de translation. Dans le domaine fréquentiel, cette fonction est représentée

par la figure 6.2 :
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Figure 6.2: Fréquentielle d’un signal harmonique de la pompe centrifuge [29]
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6.5 Vitesse vibratoire

La vitesse relative entre deux points est obtenue en calculant la différence vectorielle
entre les vitesses de deux points; la vitesse et la dérivée de la fonction de déplacement

sont définies par :
V()= cos(wt +0)=wf sin[a)H 6)+%J (6.10)

Par conséquent, la vitesse vibratoire est un signal harmonique déphasé de 90° par

rapport au déplacement avec la méme fréquence.
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CHAPITRE 7

RESOLUTION DES EQUATIONS AU MOYEN DU LOGICIEL ANSYS

Dans ce chapitre, le logiciel ANSYS est utilisé pour la résolution des différentes
équations mathématiques des pompes centrifuges multi-étages. Deux méthodes sont

appliquées dans cette résolution.

7.1 Méthode des volumes finis

La méthode des volumes finis permet de résoudre numériquement les équations aux
dérivées partielles de 1'écoulement du liquide . La méthode fractionne en éléments de
volume disjoints le domaine physique de I'écoulement [6]. Ces volumes sont considérés
comme des surfaces élémentaires regroupant un ensemble de données physiques au
niveau desquelles sont faits les calculs (conversion de I'équation différentielle générale
en un systéme d'équations algébriques). Les phases de résolution de la méthode des

volumes finis sont présentées a la figure 7.1.

Génération du maillage

v

Discrétisation numérique

v

Assemblage de systeme d’équations

v

Solution des équations

Figure 7.1: Phases de résolution de la méthode des volumes finis

Les équations des écoulements des liquides pour 1’obtention des performances de la

pompe (hauteur manométrique, puissance a 1’arbre, rendement, forces axiales et
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radiales) ont été résolues a 1’aide du logiciel ANSYS-CFX. La figure 7.1 résume les

¢tapes de résolution.

Importation du modéle géométrique fluide de la pompe centrifuge multi-étage

'

Discrétisation des domaines de calcul : module meshing

Modéle numérique : module CFX-Pre
e Equations de continuité

e Equations de Navier-Stokes

e Modéle de turbulence k-¢

e Conditions aux frontiéres

e Critéres de convergence

'

Résolution numérique des équations : module CFX-solver

v

Résultats : module CFX-post

Figure 7.2: Etapes de la résolution numérique des équations de continuité et de
Navier-Stokes
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7.2 Méthode des éléments finis

Le concept fondamental consiste a diviser le corps de 1'étude en un nombre fini de sous-
domaines représentant les éléments. Des hypothéses particuliéres sont ensuite faites sur
la variation des variables dépendantes inconnues a travers chaque élément en utilisant
des fonctions d'interpolation ou d'approximation. Cette variation approximative est
quantifiée en termes de valeurs de solution a des emplacements d'éléments spéciaux
qui sont des nceuds. Grace a ce processus de discrétisation, la méthode met en place un
systéme algébrique d'équations pour des valeurs nodales inconnues qui s'approchent de
la solution continue [31]. De méme, les éléments, la forme et le schéma
d'approximation peuvent varier selon le probléme. I.a méthode peut simuler avec
précision des solutions pour des problémes de géométrie et de chargement complexes.

La figure 7.3 montre les phases de résolution de la méthode des éléments finis.

Discrétisation du domaine

v

Sélection de types d'éléments (forme et approximation)

v

Dérivation des équations d'éléments (méthodes vibrationnelles et énergétiques)

v

Assemblage des équations d'éléments pour former un systéme global

v

Solution des équations

Figure 7.3: Phases de résolution de la méthode des éléments finis

Les équations des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques ont étés
résolues a 1’aide des codes de calcul d’ANSYS, notamment : ANSYS-Structurale
statique, ANSYS-Modale et ANSYS-réponse harmonique. Tes étapes de résolution

sont montrées a la figure 7.4.
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Importation du modéle géométrique du domaine solide de la pompe centrifuge multi-étage

module Desien-Modeler

Discrétisation des domaines de calcul avec le code modale

e Equations des contraintes
e Lquations des déformations

e Critére de défaillance
(Von Mises)

Figure 7.4: Etapes de la résolution numérique des équations des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques

¢ Equations générales du
mouvement

e Lquations des modes et
fréquences naturelles

e Conditions aux frontiéres

¢ Equations générales du
mouvement

e Forces vibratoires

e Conditions aux frontiéres

Résolution numérique des équations

RESULTATS
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CHAPITRE 8

POUSSEES AXIALES ET RADIALES DANS LES POMPES CENTRIFUGES
MULTI-ETAGES

Dans ce chapitre les poussées axiales et les poussées radiales sont traitées. L'arbre de
la pompe est congu pour résister aux différentes contraintes résultant de plusieurs forces
et des moments agissant sur lui. Les chargements sur ’arbre comprennent le couple
d'entrainement de la pompe, les moments de flexion en raison des forces statiques et
dynamiques et des forces agissant sur I‘impulseur dans les deux directions (axiale et
radiale), ce qui provoque la déflexion de l'arbre. Ces forces sont ainsi transmises aux
paliers, pouvant créer une surcharge. La poussée axiale non balancée dans les pompes
multi-étages peut générer une force qui ne peut pas étre prise en charge par les
roulements. De méme, la force non balancée radiale agissant sur la pompe provoque la
déviation de 1’arbre, ce qui peut engendrer des vibrations importantes de celui-ci et

éventuellement provoquer une rupture par fatigue de l'arbre.

8.1 Poussée axiale

La poussée axiale représente la composante axiale de la force asymétrique agissant sur
I'impulseur de la pompe [19, 32, 33]. Cette force résulte principalement de la non-
uniformité de la répartition de pression dans la direction axiale. Les distributions de
pression a l'avant et a I’arriére des aubes de I'impulseur de la pompe centrifuge multi-
étage sont présentées a la figure 8.1. Cette derniére montre la plus basse pression
agissant sur le moyeu a l'entrée de I'impulseur, tandis que la zone correspondant a
I’arriére des aubes est sollicitée par une pression plus élevée. De plus, une force axiale
supplémentaire résulte aussi de la variation de la quantité de mouvement du fluide lors

de son écoulement a travers les étages de la pompe.
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I’entrée de I'impulseur

i
4
-
e |
el
el

Distribution de la

Ps
Ry s T
| L ™ pression a la sortie de

o {)7__ . T I’impulseur

Figure 8.1: Distribution des forces axiales dans I’impulseur

Les distributions de pression au niveau des aubes arriéres et avants représentés a la
figure 8.1 ne sont pas uniformes en raison de la rotation du fluide entre 1’arbre et le
corps de la pompe [21, 34]. Cette rotation du fluide est dominante en raison de la force
de cisaillement résultante de la rotation de I'impulseur. La couche du liquide en contact
avec les aubes de I'impulseur tournera a 1améme vitesse angulaire de I’impulseur tandis

que la couche du liquide en contact avec le corps de la pompe sera au repos [21].

La pression de distribution s*€crit comme suit :

_[re
p,- _p1 ok (E] (81)

ol

P, est la pression 4 n'importe quel rayon r;

P, est la pression au niveau des bagues d'usure.

La force de pression agissant sur ’arricre extérieure de I’impulseur entre r; et R; soit

Fy, peut s’exprimer par :
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& 2
B, = [ pdd= (| p+Z=0" ~ R} rrdr (8.2)
2g

A 4

Apreés intégration, 1’équation 8.2 devient

2 2
F,=(4-4Xn —”’”12—;) (83)
ou
u =l
u, =R,
A =7R’
A =zr]

Laforce axiale totale F, résultant des effets du changement dynamique linéaire a travers

la pompe ainsi que l'effet de la force de pression peut étre donnée par :
B =E-p(4-4)-p0V, (8.4)
ou

Vs est la vitesse du fluide a ’entrée;

pQVS est le terme dynamique.
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8.2 Poussée radiale

La poussée radiale résulte de la non-uniformité de la répartition de la pression autour
de la périphérie de I'impulseur. La volute est normalement congue pour maintenir une
vitesse moyenne constante autour du diffuseur, qui se traduit par des pressions égales
autour du corps de la pompe lors du fonctionnement. Cette force radiale pourrait
entrainer le fléchissement de 'arbre qui peut endommager le roulement, la garniture
mécanique, ou les bagues d'usure et peut également causer des vibrations importantes
a la pompe. Chacun de ces problémes ou leur effet combiné peut entrainer une

défaillance de la pompe.

En général, pour une distribution de pression donnée, la force radiale s écrit :
27 2z
1
F, = j dF = j S P(OB,D,d0 (8.5)
V] 0

I'équation 8.5 peut étre intégrée pour obtenir la poussée radiale. Dans la pratique, la

poussée radiale en newtons peut étre obtenue a partir de la formule empirique suivante:

B, =KHD)b, (8.6)
ou

H est la hauteur manométrique;

D; est le diamétre extérieur de I’impulseur;

b2 est 1a hauteur des aubes de I'impulseur.

K est le coefficient qui dépend de la capacité nominale et il est formulé par :
K=C(1-(0/0)") 8.7)
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ol
(. est la capacité nominale de la pompe;

C est la constante numérique.

La variation de la poussée radiale avec le débit de la pompe dépend de la forme du

corps de la pompe. La figure 8.2 montre la force radiale adimensionelle en fonction du

débit conformément aux résultats expérimentaux obtenus dans la littérature [33]. La

force radiale dépend des paramétres suivants :

e Les dimensions de I'impulseur centrifuge multi-étage;
e Lavitesse de rotation de la pompe;

e La vitesse spécifique;

e La densité du milieu traité.

00
P = ]
E " -a—— Standard volute
S 80 : '
g . | | e
£ R Meadified concentric casing i
Z 60 e ' -
- | / |
L /—| Double volute i
& 40 e \ s
" . e
= L o Lk
: - i P
5 20 — T
£ i g a4
Py 0

0 20 40 €0 80 100 120 140 160 180
Débit

Figure 8.2: Variation des forces radiales par rapport au débit volumétrique
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CHAPITRE 9

PARAMETRES DE CONCEPTION DES POMPES CENTRIFUGES MULTI-
ETAGES

Dans ce chapitre les méthodes de conception des composants de la pompe centrifuge
multi-étage a grande pression et puissance avec les principales caractéristiques de la
pompe notamment la hauteur manométrique, la puissance a 1’arbre et le rendement

hydraulique sont décrites.

9.1 Hauteur manométrique

La détermination de la hauteur manométrique passe par la résolution de 1’équation de

Bernoulli appliquée aux pompes centrifuges, comme indiqué par 1’équation 9.1 :

2 2
H=(Z’2+%+Z—;J—(Z’1+%+%J 9.1)

ou
H est la hauteur manométrique;
V1 est la vitesse absolue du liquide a I’entrée;
V2 est la vitesse absolue du liquide a la sortie;
71 est I’élévation a I'entrée;
7z est I’élévation a la sortie;

£ est la masse volumique;

g est I’accélération de pesenteur.
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9.2 Puissances
La puissance hydraulique de la pompe centrifuge P, est formulée par

I, = pOAE, ©.2)

ou

Q est le débit volumétrique.

La puissance a I’arbre P, peut étre exprimée comme suit :

P=t0 (9.3)

§

ou

T est le couple foumni;
{1} est la vitesse de rotation.

9.3 Rendements

Le rendement global 77 d’une pompe centrifuge multi-étage peut s’exprimer comme

suit :
)= b (9.4)
P '
9.3.1 Rendement mécanique
Le rendemnt mécanique de la pompe centrifuge est formulée par :
-4 (9.3)
T P :
F=r-1 (9-6)

P est la perte par frottement.
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9.3.2 Rendement volumétrique

Le rendement volumétrique de la pompe centrifuge est donné comme suit :

0

7, = (9.7)
Q+0,
ou
(), est le débit de fuite.
9.3.3 Rendement hydraulique
Le rendement hydraulique de la pompe centrifuge est exprimée par :
. 7 :

r

ou
1 est la hauteur idéale;

1, est la hauteur réelle.

9.4 Courbes caractéristiques

Le choix d’une pompe centrifuge multi-&étages passe par la combinaison des courbes
de performances avec les caractéristiques de la pompe. La hauteur manométrique (H),
le rendement (7), la puissance de moteur a 1’arbre (Ps) et 1a hauteur nette requise a
I’entrée (NPSHr) décrivent les courbes de performances de la pompe centrifuge

comme indiquées a la figure 9.1.
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HauieiDmandmstngues
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Dabat

Figure 9.1: Courbes de performance de la pompe centrifuge [1]

05 Lois des similitades

Les lois des similitudes sont données en termes de hauteur manométrique, de
puissances et débits volumétriques [35, 36]. Les facteurs de débit, de puissance et

d’énergie sont formulés comme suit :

Facteur de débit = 9.9)
b ©9
Facteur de puissance R ﬁ;rg (9.10)
af3
i LB
Facteur d’¢énergie Yr= % (9.11)
2
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9.6 Impulseur

La fiabilit¢ et le rendement de la pompe centrifuge nécessitent un bon
dimensionnement ¢t un choix minutieux des différents paramétres de conception. Cela
est rendu possible grace aux paramétres suivants :

Le vecteur vitesse absolue 17, le vecteur vitesse d entrainement 77 et le vecteur vitesse
relative 7. Ces paramétres représentent les vecteurs des triangles des vitesses a

I’entrée et a la sortie de 1’impulseur tel qu’indiqué a la figure 9.2.

W1 W2
Vl V2
o | Ui=rw; pr a Uzzra;[jz
Vul = V100S(11 Wul = W100SB1 Vi = Vacosog Wy = WZCOSBZ

Figure 9.2: Triangles des vitesses a ’entrée et a la sortie de I'impulseur

La relation entre ces vitesses est donnée comme suit :

V=U+W 9.12)
9.6.1 Vitesse spécifique

Le choix de I'impulseur repose en partie sur le calcul de la vitesse spécifique. Ce
parametre permet de prédire le type d’impulseur pour un débit d’écoulement ¢t une
conception de hauteur hydraulique voulue par le constructeur. Cette vitesse

spécifique est présentée par la formule suivante :
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9.13)

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

H est la hauteur manométrique.

La variation de la forme de I'impulseur avec la vitesse spécifique est montrée a la
figure 9.3. Cette demiere indique également le rendement optimal attendu et sa

variation avec la vitesse spécifique

0.9 < /\

ulseur defyperadial Ecoulement mixte Ecoulement axial

N
5

:8- 0.8 /

Q.7

0.6

500 1000 2000 3000 4000 6000 8000 12000 16000
Ns
(b) E
[ S — ;T T )
Impulseur de type radial Ecoulement mixte Tcoulement axial

Figure 9.3: Variation de la forme de I"impulseur et du rendement de la pompe
centrifuge par rapport a la vitesse spécifique [21]
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9.6.2 Diameétre du moyeu

Le diamétre du moyeu est calculé suivant la formule :
D, =D, +AD

ou
Da est le diamétre de 1"arbre;

AD est égal a 0,0508 m.

9.6.3 Diameétre a I’entrée de I'impulseur

I’obtention du diamétre de I’entrée de I’'impulseur est faite a partir de 9.16 :

1/3
D= 2{—Q J
%10

ou
P, est le coefficient de débit adimensionnel.
9.6.4 Hauteur des aubes a 1’entrée

La hauteur des aubes a I’entrée est donnée par :

b = —ID
glrr(zlj

ou

A est Iaire latérale a I’entrée de I"impulseur;

&, est le facteur de contraction a I’entrée de I'impulseur.

9.6.5 Diameétre extérieur de I'impulseur

Le diamétre extérieur de I"'impulseur est formulé comme suite :

(9.14)

(9.15)

(9.16)
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ASQUZ

ou
A, est le diamétre spécifique.
9.6.6 Hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur

La détermination de la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur se fait au moyen

de 1’équation 9.18.

, = —L— (9.18)

ou

Az est I"aire latérale A la sortie I"impulseur;

£, est le facteur de contraction a la sortie de 1"impulseur.

9.7 Diffuseur et aubes de retour

Les parameétres de conception du diffuseur et des aubes de retour sont listés comme
suit :

9.7.1 Hauteur des aubes a 1’entrée

Les équations permettant de déterminer les hauteurs d’entrée du diffuseur et des

aubes de retour sont données respectivement par :
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b =(1.05a13)h,

et
h =

5

ou

D¢ est le diamétre a la sortie des aubes de retour

Vms est la vitesse méridionale a la sortie des aubes de retour

¢
al )

mo6

9.7.2 Nombre d’aubes

(9.19)

(9.20)

Le choix du nombre d’aubes du diffuseur Zre dépend du nombre d’aubes de

I'impulseur Zp. Concernant la pompe centrifuge multi-étage étudicée, le nombre

d’aubes du diffuseur est identique au nombre d’aubes de retour du diffuseur. Le

tableau 9.1 indique les plages de choix du nombre d’aubes du diffuseur en fonction

du nombre d’aubes de I'impulseur.

Tableau 9.1: Choix de nombre d’aubes de diffuseur

Zp 5 6 7
Zie |7 |8 |12 |10 10 (11 |12 |15
9.7.3 Angles d’attaque

L angle d’attaque @5 du diffuseur est exprimé par 1’équation 9.22.

N4
(1"5 = tan V_

ou

Vms est la vitesse méridionale a la sortie des aubes de retour;

Vus est la vitesse tangentielle a ’entrée des aubes de retour.

m3

us

(9.21)
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9.7.4 Hauteur des aubes a I’entrée du diffuseur

La largeur du diffuseur &, peut-étre formulée comme suit :

a4 = [ [%J e lQ) (9.22)
b3V2u (TZJZ Le
ou
f(ﬁ est le facteur de correction.
9.7.5 Diamétre a la sortie du diffuseur
Le diamétre a la sortie du diffuseur [, est donné par :
D, =((1.05a 1.15)+0.01e)D, (9.23)

9.7.6 Hauteur des aubes a la sortie du diffuseur

La détermination de la hauteur des aubes a la sortie du diffuseur b4 se fait en utilisant

I’équation 9.24.

b,=b,+(tanf,)L, ,) (9.24)
ou
(91, est 'angle d’inclinaison dans le passage des aubes;

L, , est 1a longueur des passages d’aubes de diffuseur.
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CHAPITRE 10

RESULTATS ET DISCUSSION

La conception d’un étage de pompe centrifuge multi-étage est gouvernée par des

parametres géométriques et opérationnels pertinents. Les données et les constantes de

références clés sont indiquées dans les tableaux 10.1, 10.2, 10.3 ,10.4 et 10.5.

Tableau 10.1: Données géométriques et opérationnelles

de I'impulseur

Impulseur
Hauteur des aubes a I’entrée by [mm)] 56
Hauteur des aubes a la sortie bz [mm] 44,25
Diamétre du moyeu Dn1 [mm)] 84,84
Diamétre a I’entrée Dy, [mm)] 194,95
Diameétre a la sortie D, [mm)] 4013
Angle des aubes a 1’entrée Bo1 [°] 18
Angle des aubes a la sortie b2 [°] 22,5
Epaisseur de I’aube e [mm] 7,94
Nombre d’aubes 7y 6
Vitesse de rotation N [tr/min] 1800
Débit Volumétrique Q [m*/h] 300 - 900
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Tableau 10.2: Données géométriques et opérationnelles

du diffuseur ¢6té avant

Diffuseur : cité avant

Hauteur des aubes a I’entrée b; [mm]

41,98

Hauteur des aubes a la sortie by [mm]

68.4

Diameétre a I’entrée D3 [mm]

4013

Diamétre a I’entrée D4 [mm)]

4359

Angle de I'aube a I’entrée aap []

16,44

Epaisseur des aubes e3 [mm]

6,04

2

Nombre d’aubes Z1e

11

Tableau 10.3: Données géométriques et opérationnelles

du diffuseur cété arriére

Diffuseur : coté arriére

Nombre d’aubes de retour 7Zg

11

Hauteur des aubes de retour a la sortie bs [mm)]

24,4

Diamétre a ’entrée des aubes de retour D3 [mm)]

459

Angle des aubes de retour a I’entrée as [°]

17.04

Angle des aubes de retour a la sortie ag [°]

93.84

Epaisseur des aubes de retour e3 [mm]

6.04
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Tableau 10.4: Données géométriques et opérationnelles

de l'arbre
Arbre
Longueur totale . [mm] 1000
Diamétre d [mm] 71,12
Poids de I’arbre p [kg] 30,657
Poids de I'impulseur p [kg] 25,586
Vitesse de rotation [tr/min | 1800

Tableau 10.5: Propriétés de 1’acier standard

Module de Young [Pa]

2x10"!

Coetticient de poisson

0,3

Module de compressibilité [Pa]

1,6667x10'"

Module de cisaillement [Pa] 7.6923x10!
CoefTicient de résistance [Pa] 9,2x108
Coeflicient de ductilité [Pa] 10°
Limite d’élasticité [Pa] 2,5x10%
Limite a la rupture en traction [Pa] 4.6x108
Masse volumique [kg/m?] 7850
Température [°C] 25
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Afin d’identifier les paramétres influengant les performances des pompes centrifuges

multi-étages, les cas suivants ont été étudiés :

o [Effet de la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur.

o Effet des aubes de retour du diffuseur.

o [Effet du diffuseur au dernier étage de la pompe centrifuge multi-étage.

o Effet de la vitesse de rotation de 1I'impulseur.

o [Effet du nombre d’étages de la pompe centrifuge multi-étage.

o [Effet des contraintes et déformations sur le comportement de la pompe
centrifuge multi-étage.

o Effet des fréquences et modes propres sur la structure de la pompe.

Pour cela, le liquide considéré dans 1’analyse est I’eau. e tableau 10.6 donne les

propriétés pertinentes de I’eau a 25 °C.

Tableau 10.6: Propriétés de I’eau a 25 °C

Masse
| Masse molaire Coeffticient de Viscosité
volumétrique ' ; '
[kg/kmol] dilatation Ffllerrnlque cinématique [m?*/s]
[kg/m?] K]
997 18,02 2,57x107 0,884x10°°

10.1 Modélisation de la pompe centrifuge multi-étage

A I'aide du logiciel Inventor, la modélisation des composantes de la pompe centrifuge
multi-étage est réalisée avec exactitude et précision. L impulseur et le diffuseur sont
congus a |’ aide des paramétres géométriques repris dans les tableaux 10.1, 10.2 et 10.3.
La figure 10.1 présente les 4 étages de la pompe composée de quatre impulseurs avec

quatre diffuseurs pour le calcul de la hauteur manométrique, la puissance a I’arbre, le
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rendement et les forces axiales et radiales de la pompe. En outre, la figure 10.2 montre
4 étages de la pompe composée de quatre impulseurs, quatre diffuseurs et 1’arbre pour

le calcul des contraintes, des déformations et des vibrations mécaniques de 1a pompe.

Figure 10.1: Modélisation d’une pompe centrifuge a 4 étages dans le domaine fluide

Figure 10.2: Modélisation d’une pompe centrifuge a 4 étages dans le domaine solide
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10.2 Ftudes de cas
10.2.1 Effet de 1a hauteur des aubes a la sortie de 'impulseur

Dans ce cas, la variation de la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur b, est
analysée en modifiant respectivement la hauteur de 31,75 mm, 41,98 mm et 50,8 mm.
la hauteur des aubes a I’entrée du diffuseur bs (bz > bz) [37] est considérée . I.e modele
de référence est gardé comme tel excepté la variance de la hauteur citée précédemment.
Les résultats de la hauteur manométrique sont montrés a la figure 10.3. En observant
les courbes, il est constaté que la hauteur manométrique augmente légérement avec une
plus grande hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur by, cela est dii a la diminution
de la vitesse méridionale 2 la sortie de I'impulseur, augmentant par ce fait la pression

statique pour une plus grande hauteur de refoulement.

&—h2=31,75 0 b2=41,98 —fA—b2=50,8

105

w
o

75

60

45

30

Hauteur manométrique (m)

Débit (m3/h)

Figure 10.3: Hauteur manométrique en fonction du débit
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En outre, il est constaté qu’a la figure 10.4, I’augmentation de la hauteur des aubes a la
sortie de I’impulseur provoque une augmentation de la puissance a I’arbre. Cela est di
principalement a 1’augmentation du volume massique qui circule dans I"'impulseur
donnant une force centrifuge plus importante. Cet accroissement de la force conduit a

une puissance plus élevée fournie par le moteur.

{p=h2=31,75 - b2=41,98 emfypmhb?=50,8

244

220

196

Puissance a I'arbre (kW)

Débit (m3/h)

Figure 10.4: Puissance a I’arbre en fonction du débit

De plus, la figure 10.5 montre le rendement de la pompe centrifuge. Le rendement entre
les débits de 300 m*/h a 600 m>/h est plus élevé pour une hauteur des aubes plus petite.
Ceci s’explique par la puissance fournie par le moteur qui augmente avec
I’acroissement du volume d’eau passant par ['impulseur. Néanmoins, avec
’augmentation du débit (Q > 600 m>*h), la pompe se comporte différemment du fait
de la pression trop élevée due a une hauteur des aubes plus grande, qui serait la bonne

option pour un meilleur rendement de la pompe centrifuge multi-étage (noter une

consommation plus grande du moteur).
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&—hb2=31,75 0 b2=4198 —f—b2=50,8

80

68

56

a4

Rendement (%)

32

Débit (m3/h)

Figure 10.5: Rendement en fonction du débit

Additionnelement, la figure 10.6 aide a visualiser les forces axiales dans une pompe
centrifuge multi-étage a grande pression et puissance. En effet, Iintensification des
forces axiales augmente avec 1’acroissement de la hauteur des aubes a la sortie de
I"'impulseur (by) et suit la puissance a 1’arbre dans les différents débits de refoulement.
Ces tendances s’expliquent par la poussée axiale lors de ’aspiration qui agit en premier
lieu sur le moyeu de I'impulseur a I’extrémité d’aspiration. Par la suite, une pression
plus notable s’exerce aussi sur le diamétre extérieur a la sortie de I'impulseur. De ce
fait, les forces axiales sont beaucoup plus importantes avec une puissance a ’arbre

¢levée due aux vibrations et au grand moment d’inertie de 1’arbre.
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=—0—b2=3175 =—[0=b2=4198 ——fp—b2=50,8

Forces axiales (kN)

Débit (m3/h)

Figure 10.6: Forces axiales en fonction du débit

En outre, la figure 10.7 présente les forces radiales en fonction du débit et le
comportement de la pompe par rapport a la variation de la hauteur des aubes a la sortie
de I'impulseur. 1.’observation faite sur les allures des courbes décrit une réduction des
forces radiales par rapport a la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur. Ce
phénomeéne est dii aux distributions des pressions a la sortie de I’impulseur entrainé par
un écoulement de liquide non uniforme qui agit sur la largeur et la hauteur des aubes a
la sortie de 1I’impulseur. De ce fait, les forces radiales diminuent avec 1’augmentation

de la hauteur des aubes a la sortie de I’impulseur.
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b2=31,75 0 b2=41,98 —f—b2=50,8

4,8
3,6

2,4

Forces radiales (kN)

1,2

Débit (m?/h)

Figure 10.7: Forces radiales en fonction du débit

De plus, la figure 10.8 montre les contours de pressions et les vecteurs vitesses pour un
débit de 600 m?/h avec la hauteur des aubes a la sortie de I’impulseur comme paramétre.
Dans cette figure, il est observé une augmentation de la pression au fur et a mesure que
la hauteur des aubes a la sortie de I"impulseur croit. En outre, la vitesse diminue avec

I’acroissement de la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur.
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Velocit

(F:) retsos uﬂe Vector
ontour
1.540e+006 y 4.318e+001

1.404e+006

1.2686+006 4 3.239e+001
1.132e+006 I
9.964e+005 @

2.159e+001
8.605e+005 |
7.246e+005
5 887¢+005 1.080e+001
4.528e+005
3.169e+005

0.0008+000
1.810e+005 [m sA-1]

[Pa]

[Pa]

a)by =31.75 mm, Ap =714037.8 Pa, Vimey = 22.35 m/s

Pressure Velocit

Contour 1 Vector
1.598e+006 4.511e+001
1.445e+006
1.292e+006 f

3.383e+001 [
1.139e+006
9.852e+005
8.320e+005 2.255e+00
6.787e+005
R 1.128e+001
3.721e+005
2.188e+005
6.547e+004 0.000e+000
[m s*-1]

b) b, = 41,98 mm, Ap=736727.4 Pa, Vmey = 21,86 n/s
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Pressure Velocity

Contour 1 Vector 1
l 1.639¢+006 . 4.587e+001
1.499e+006
r 1.358e+006
I 3.440e+001
- 1.218e+006 |
r 1.078e+006
9.383e+005 (# [ 2.293e+001
 7.982e+005
r 6.582¢+005
F1.147e+001
5.181e+005
I 3.781e+005 l
2.380e+005 0.000e+000

[Pa] [m s*-1]

¢) bz = 50,8 mm, Ap = 744747 Pa, Viey = 21,18 m/s

Figure 10.8: Contours de pressions statiques et vecteurs vitesses pour un débit de
600 m3/h

10.2.2 Effet des aubes de retour du diffuseur

L’objectif de cette étude est de voir la différence au niveau des performances de la
pompe ainst que les forces radiales et axiales entre un étage de pompe sans aube de
retour de diffuseur et avec des aubes de retour de diffuseur. Tous les parametres sont
les mémes que ceux du modele de référence. La figure 10.9 présente les deux courbes
de la hauteur manométrique en fonction du débit. La tendance dégagée montre bien
une légére différence de hauteur manométrique aux petits débits de 300 m3/h a 500
m¥h en faveur du diffuseur sans aube de retour. Ceci s’explique par le fait que les
aubes de retour ne jouent pas le role de réduction de la vitesse du fluide a la sortie de
I'impulseur ¢t qu’est possible de concevoir un diffuseur sans aube de retour pour de
tels débits. Par contre, aux grands débits de 600 m*/h 4 900 m>/h, la tendance s’inverse.
Dans ce cas, les aubes de retour servent a augmenter la pression statique tout en

réduisant la vitesse de 1’écoulement a la sortie de I"'impulseur.
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=Q==Diffuseur sans aube de retour : Diffuseur avec des aubes de retour

96
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Hauteur manométrique {(m)

200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Débit (m3/h)

Figure 10.9: Hauteur manométrique en fonction du débit

En outre, la figure 10.10 montre la puissance a 1’arbre en fonction du débit
volumétrique de la pompe centrifuge multi-étage en considérant le cas d’un diffuseur
avec des aubes de retour et sans aube de retour. La comparaison des deux courbes
donne une explication rationnelle du phénomeéne. La constatation donne une puissance
plus élevée pour le diffuseur avec des aubes de retour. De ce fait, le moteur est
beaucoup plus solliciter pour palier au besoin énergétique d’un diffuseur avec des aubes
de retour comparativement a un diffuseur sans aube de retour qui nécessite moins de

puissance.

66



=@ Diffuseur sans aube de retour ] Diffuseur avec des aubes de retour
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Figure 10.10: Puissance a I’arbre en fonction du débit

De plus, selon le graphique de la figure 10.11, le rendement de la pompe différe selon
les débits. Cette tendance suit exactement le résultat pour la hauteur manométrique. Un
rendement conséquent est enregistré avec un diffuseur sans aube de retour aux petits
débits de 300 m*/h a 500 m?*/h tandis qu’un diffuseur avec des aubes de retour est plus

performant aux grands débits de 600 m?/h a 900 m*/h.

=—0—Diffuseur sans aube de retour o~ Diffuseur avec des aubes de retour
94
82
70
58

a6

Rendement (%)

34

22

10 } i1 1 1 : P T T 1 : L1 1 1 : L L& I : P T T 1 : L1 1 1 : i1 1 1 : P T T | :

200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Débit {m?/h)

Figure 10.11: Rendement de la pompe en fonction du débit
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Additionnellement, la figure 10.12 présente la force axiale en fonction du débit
volumétrique pour un étage de pompe centrifuge multi-étage avec des aubes de retour
de diffuseur et sans aube de retour du diffuseur. Les tendances dégagées donnent une
lecture sur le comportement de la pompe aux petits débits de 300 m*/h a 500 m*h. La
constatasion dévoile une importante concentration des contraintes a I’étage de la pompe
pour un diffuseur avec des aubes de retour du a I’effet considérable de la pression
statique. D’autre part, ce comportement est moins conséquent aux grands débits de 600

m>/h a 900 m’/h.

—@—Diffuseur sans aube de retour Diffuseur avec des aubes de retour

15
14
14
13
13
12
12
11
11

Forces axiales (kN)

200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Débit (m3/h)

Figure 10.12: Forces axiales en fonction du débit
De plus, la figure 10.13 montre les tendances ressorties pour les forces radiales par
rapport au débit. Il est constaté que les forces radiales sont plus importantes dans un

diffuseur avec des aubes de retour. [’obsérvation inverse est observée dans un

diffuseur sans aube de retour.
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—@—Diffuseur sans aubes de retour [ Diffuseur avec des aubes de retour
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O
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36 o

Forces radiales (kN)
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200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Débit (m3/h)

Figure 10.13: Forces radiales en fonction du débit

En outre, la figure 10.14 indique les contours de pressions et les vecteurs vitesses pour
un débit de 600 m*/h a un étage de pompe sans aube de retour du diffuseur et avec des
aubes de retour du diffuseur. Il est remarqué qu'une augmentation de la pression
statique pour un diffuseur sans aube de retour avec une diminution de la vitesse

moyenne. [ effet inverse est constaté pour un diffuseur avec des aubes de retour.

Pressure Velocity
Contour 1 Vector 1
l 1.467e+006 _ 3.720e+001
"1 1.347e+006 i l
r1.226e+006
2.790e+001
I 1.106e+006
T 9.852e+005 i
 8.647e+005 Hr 1.860e+001 | ;
' 7.441e+005
F 6.236e+005
9.299e+000
5.030e+005
I 3.825e+005
2.619e+005 0.000e+000
[Pa] [m s*-1]

a) Sans aube de retour de diffuseur, Ap = 738112,4 Pa, vioy = 20,67 m/s
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Pressure Velocity

Contour 1 Vector 1
l 1.598e+006 ' 4.511e+001
1.445e+006
r1.292e+006 |
[ 3.383e+001 (1,
r 1.138e+006
I 9.852e+005
[ 8.320e+005 | [ 2.255e+001
F 6.787e+005
r 5.254e+005
I 1.128e+001
3.721e+005
l 2.188e+005
6.547e+004 0.000e+000
[Pa] [m s*-1]

b) Avec des aubes de retour de diffuseur, Ap = 736727.4 Pa, vimoy — 21,86 m/s

Figure 10.14: Contours de pressions statiques et vecteurs de vitesses pour un débit de
600 m’/h

10.2.3 Effet du diffuseur au dernier étage de la pompe

Pour analyser I’effet du diffuseur sur les performances de la pompe centrifuge multi-
¢tage, le cas d’une pompe sans diffuseur au dernier étage est considéré. Cela
corréspond a un étage comprenant seulement un impulseur assemblé directement a la
décharge de refoulement. Tous les parameétres sont conservés de fagon identique au
modele de référence [1]. La figure 10.15 montre la hauteur manométrique en fonction
du débit volumétrique. La tendance obtenue confirme les résultats attendus et
I'importance du diffuseur dans les pompes centrifuges multi-étages. La hauteur
manometrique est plus importante avec un diffuseur au demier étage comparativement
a un dernier ¢tage sans diffuseur di a I'apport en pression statique du diffuseur qui

permet un gain en termes de hauteur manométrique.
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—@—Sans diffuseur au dernier étage —Avec diffuseur au dernier étage
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Figure 10.15: Hauteur manométrique en fonction du débit

De méme, la figure 10.16 indique "allure des courbes de la puissance a I’arbre de la
pompe centrifuge multi-étage en fonction du débit. Les résultats obenus montrent une
consommation quasi identique pour les débits de 300 m*/h a 600 m*/h. Une legére
augmentation de la puissance a I’arbre avec un diffuseur est observée au demier étage
pour les débits de 700 m>/h 2 900 m*/h. Ceci est dii au besoin du moteur de fournir une
plus grande puissance pour faire fonctionner la pompe avec un diffuseur au dernier

ctage.

—@—Sans diffuseur au dernier étage = Avec diffuseur au dernier étage
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Figure 10.16: Puissance a I’arbre en fonction du débit
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En outre, la figure 10.17 décrit le rendement de la pompe centrifuge multi-étage en
fonction du débit. La performance de la pompe avec diffuseur au dernier étage est
meilleure comparée a une pompe sans diffuseur au demier étage. Cela confirme le
role du diffuseur qui réduit la vitesse du fluide a la sortie de I"impulseur, provoquant

ainsi une augmentation de la pression statique.

=@Q==Sans diffuseur au dernier étage == Avec Diffuseur au dernier étage
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Figure 10.17: Rendement de la pompe en fonction du débit

Par ailleurs, la figure 10.18 donne les forces axiales dans la pompe centrifuge multi-
étage par rapport au débit d’écoulement. Un plus grand impact des forces axiales sur la
pompe sans diffuseur au demier étage est observé. La force augmente avec
I’acroissement de la pression, donc la pompe sans diffuseur au dernier étage est

beaucoup plus sensible aux forces axiales.
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—@—Sans diffuseur au dernier étage ={3—Avec diffuseur au dernier étage
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Figure 10.18: Forces axiales en fonction du débit

De plus, la figure 10.19 donne les forces radiales dans la pompe centrifuge multi-étage
en fonction du débit. I’impact de la présence du diffuseur au demnier étage se fait
ressentir sur I"importance des forces radiales qui s’exercent sur la pompe. Les allures
des courbes montrent bien une augmentation des forces radiales avec un diffuseur au
dernier étage de la pompe par rapport a 1’absence de ce diffuseur pour les débits de 450
m>/h 4 900 m>/h. Par ailleurs, les forces radiales sont elevées pour une pompe sans
diffuseur au demier étage aux débits de 300 m*/h a 450 m*/h. Le modele sans diffuseur

a moins de rendement mais il est beaucoup plus performant sur le plan de la résistance

de la structure [33, 38].
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Figure 10.19: Forces radiales en fonction du débit

Additionnellement, les figures 10.20, 10.21, 10.22 et 10.23 présentent les contours de
pressions statiques et les vecteurs vitesses pour un débit de 600 m?/h de la pompe multi-
étage avec et sans diffuseur au demier étage. Les allures des contours de pressions
montrent une 1égére différance de pression statique pour une pompe a 4 étages avec un
diffuseur par rapport a une pompe sans diffuseur au dernier étage. Ceci est dii a la

diminution de la vitesse moyenne dans la pompe avec diffuseur au dernier étage.
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Figure 10.20: Contours de pressions statiques pour un débit de 600 m*/h
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Figure 10.21: Vecteurs vitesses pour un débit de 600 m*/h
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Figure 10.22: Contours de pressions statiques pour un débit de 600 m’/h
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Figure 10.23: Vecteurs vitesses pour un débit de 600 nr'/h
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10.2.4 Effet de la vitesse de rotation de I'impulseur

Dans cette étude de cas, la vitesse de rotation de la pompe centrifuge multi-étage varie
de 2300 tr/min a 2900 tr/min avec comme troisiéme parameétre la vitesse de rotation
initiale de 1800 tr/min. Le but est de comparer et de prédire 1'influence du changement
de vitesse de rotation sur le comportement et les performances de la pompe centrifuge
multi-étage. La figure 10.24 décrit des courbes qui montrent 1’augmentation de la
hauteur manométrique pour des vitesses de rotation plus grandes. Cela s’explique par
I’acroissement de la vitesse qui excite les aubes de I'impulseur qui ont pour réle la
transformation de I’énergie cinétique en énergie potentielle, donc une augmentation de
la pression statique. Les tendances reflétent la réalité dans une pompe centrifuge multi-

étage a grande pression et puissance.
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Figure 10.24: Hauteur manométrique en fonction du débit

En outre, la figure 10.25 montre la puissance a 1’arbre en fonction du débit avec une
variation de la vitesse de rotation de 'impulseur. Les paramétres du modele de

référence sont laissés comme tels. Une plus grande rotation de I’impulseur permet une
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augmentation de la pression au sein de I’étage de la pompe centrifuge multi-étage qui

nécissite une plus grande puissance pour faire tourner I’arbre de la pompe.
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Figure 10.25: Puissance a I’arbre en fonction du débit

De plus, la figure 10.26 représente le rendement de la pompe centrifuge multi-étage a
grande capacité en fonction du volume de I’écoulement. Les courbes ressorties
montrent bien I’importance de la vitesse de rotation dans la performance d’une pompe
centrifuge multi-étage. Dans ce cas, il est possible d’observer un plus grand rendement
de la pompe a partir d’une vitesse de rotation plus petite de 1800 tr/min pour les débits
de 300 m*/h a 600 m*/h et une baisse du rendement pour les débits de 700 m*/h a 900
m?/h pour laméme vitesse de rotation. Par ailleurs, le rendement de la pompe centrifuge

est plus ou moing constant pour les vitesses de rotation de 2300 tr/min et 2900 tr/min.
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Figure 10.26: Rendement de la pompe en fonction du débit

De plus, la figure 10.27 indique I’influence de 1’augmentation de la vitesse de rotation
sur les forces axiales générées par la rotation de la pompe. Les courbes donnent les
résultats escomptés dans la pompe centrifuge multi-étage. Cette différence de rotation
donne au liquide une plus grande vitesse, donc une pression statique plus importante,
ce qui implique des forces axiales pesantes dans la direction de 1’écoulement et peut

étre dangereuse dans une pompe a haute pression et puissance.
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Figure 10.27: Forces axiales en fonction de débit
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Par ailleurs, la figure 10.28 décrit la tendance des forces radiales dans la pompe et
I’augmentation de la vitesse de rotation. Ces forces augmentent avec |'intensification
de la vitesse a ’arbre due a la pression statique trés élevée pour les vitesses de rotation

plus grandes. De ce fait, les forces radiales sont beaucoup plus importantes comparées

aux forces induites pour les petites vitesses de rotation.
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Figure 10.28: Forces radiales en fonction du débit
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En outre, la figure 10.29 montre les contours de pressions et des vecteurs vitesses pour
un débit de 600 m*/h pour les différentes vitesses de rotation de I'impulseur. Les
contours de pression montrent une augmentation de la pression statique au fur a mesure
que la vitesse de rotation augmente. La vitesse moyenne augmente aussi avec

I’augmentation de la vitesse de rotation.
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Figure 10.29: Contour de pressions statiques et vecteurs vitesses pour un débit de
600 m*/h

10.2.5 Effet du nombre d’étages sur la pompe centrifuge multi-étage

Afin d’examiner I'impact du nombre d’étages sur les performances de la pompe
centrifuge multi-étage, des pompes de 2, 3 et 4 étages ont &été considérées. La figure
10.30 indique les tendances obtenues qui confirment I’augmentation de la hauteur

manométrique a chaque ajout d’un étage.
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Figure 10.30: Hauteur manométrique en fonction du débit
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En outre, la figure 10.31 représente la puissance a 1’arbre en fonction du débit
d’écoulement. Les allures des courbes expliquent I’¢lévation de la puissance de la
pompe au fur et 2 mesure que le nombre d’étages croit. A chaque ajout d’étage, le

moteur foumnit plus de puissance pour entrainer la pompe.

{72 dtages [} 3étages =—fi—4étages
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Figure 10.31: Puissance a I’arbre en fonction du débit

Par ailleurs, la figure 10.32 montre le rendement de la pompe centrifuge dans les
différents étages. Il est possible d’observer un rendement similaire sur tous les étages
de la pompe, di a I’augmentation de 1a hauteur manométrique. De ce fait, la puissance

a l’arbre augmente aussi, ce qui donne un rendement constant méme en ajoutant

plusieurs étages a la pompe.
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Figure 10.32: Rendement de la pompe en fonction du débit

De plus, selon la figure 10.33, les forces axiales augmentent du fait de I’importance de
la poussée hydraulique axiale appliquée lors de 1’aspiration; essentiellement, les
différences importantes de rotation du liquide a I’entrée et a la sortie de 1"impulseur
sont causées par les différentes directions du liquide au refoulement dans une pompe a

plusieurs étages. Ce comportement des forces axiales croit avec 1’addition des charges

a chaque ajout d’un étage.
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Figure 10.33: Forces axiales en fonction du débit
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Par ailleurs, la figure 10.34 montre 1’évolution des forces radiales dans la pompe
centrifuge multi-étage. Les forces radiales sont élevées pour les petits débits entre
300 m*h et 500 m*/h causées par des pressions statiques importantes pour cette tranche

de débits. Ces forces radiales se stabilisent avec 1’augmentation des débits jusqu’a 900

m>/h.

2 étages 7 3étages =mfymd étages

Forces radiales (kN)
[\¥]

200 300 400 500 600 700 800 900 1000
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Figure 10.34: Forces radiales en fonction du débit

De plus, les figures 10.35, 10.36, 10.37, 10.38, 10.39 et 10.40 indiquent les contours
de pressions statiques et de vecteurs vitesses pour un débit de 600 m>/h respectivement
pour 2 étages, 3 étages ot 4 étages. Les contours de pression montrent que a chaque
ajout du nombre d’étages de pompe, la pression croit. Par contre, la vitesse de

I’écoulement diminue suite a 1’acroissement de la pression statique.
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Figure 10.35: Contours de pressions statiques pour un débit de 600 m’/h
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Figure 10.36: Vecteurs vitesses pour un débit de 600 m’/h
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Figure 10.37: Contours de pressions statiques pour un débit de 600 m*/h
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Figure 10.38: Vecteurs vitesses pour un débit de 600 m*/h

87



Pressure
Conilaur 1

3.441e+006
H 3.102e+006
| 2.762e+006
I 2.423e+006

| 2.084e+006
1,744e+006

' 1.405e+006
1.066e+006
7.262e+005
3.869e+005

4.74%e+004
[Pa]

a) 1% étage, Ap = 694492 Pa  b) 2°™ étage, Ap=712880Pa
¢) 3% étage, Ap = 714280 Pa d) ** étage, Ap =777270 Pa

Figure 10.39: Contours de pressions statiques pour un débit de 600 m’/h
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Figure 10.40: Vecteurs vitesses pour un débit de 600 m*/h
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10.2.6 Effet des contraintes et des déformations pour une pompe centrifuge a2 un
étage

La modélisation de la pompe centrifuge comportant un étage est faite. Contrairement

aux parametres hydrauliques, 1’analyse des sollicitations meécamques est menée sur le

modele solide 1llustré sur la figure 10.41.

impulseur arbre

Figure 10.41: Arbre muni d’un impulseur

Les résultats des pressions internes de 1’ impulseur obtenues a partir des simulations du
modéle fluide sont utilisés comme des données pour calculer les contraintes et les
déformations le long de I’arbre et de I"impulseur. Les paramétres utilisés dans 1”étude

gont leg suivants :

e Les pressions internes de I'impulseur, importées a partir des résultats d’ANSYS
CFX,
e La vitesse de rotation de ’arbre.

o Les forces axiales et radiales.
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Pour micux comprendre I'effet de la contrainte sur la performance de la pompe
centrifuge multi-étage, 1’observation de la figure 10.42 montre la contrainte, la force
radiale et la hauteur manométrique par rapport au débit volumétrique. Les tendances
de la hauteur et de la contrainte sont opposées. En d’autres termes, lorsque la hauteur
décroit, les contraintes augmentent avec le débit. En effet, a des débits élevés, ’arbre
est beaucoup plus sollicité et la puissance a I’arbre augmente. Cette combinaison donne
des contraintes importantes résultant du couple de torsion élevé. Par ailleurs, au débit
de 400 m*h, qui correspond a la hauteur manométrique de 82.74 m, les contraintes sont
minimes. Ce point peut étre le point de fonctionnement, compte tenu de 1’analyse des

contraintes. Les résultats sont confortés dans le chapitre validation.
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Figure 10.42: Contrainte de von Mises, force radiale et hauteur manométrique en
fonction du débit

Entre outre, la figure 10.43 indique les contraintes, les forces radiales et la puissance a

I’arbre en fonction du débit. Selon les tendances observées, les contraintes a 1’arbre

croit avec 1’augmentation de la puissance a 1’arbre, du fait de couple du torsion

important exercée sur I'arbre. L acroissement du débit intensifie le couple au niveau
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du moteur qui entraine de grandes contraintes sur 1’arbre de la pompe centrifuge multi-

ctage.
=@ Puissance al'arbre === Force radiale Contrainte de von Mises
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Figure 10.43: Contrainte de von Mises, force radiale et puissance a 1’arbre en
fonction du débit
Additionnellement, la figure 10.44 présente les courbes de la contrainte, de la force
radiale et du rendement de la pompe par rapport au débit d’écoulement. Le rendement
de la pompe est élevé pour les petits débits d’écoulement de 300 m*/h a 500 m*/h, 1a
ou les contraintes sont moins importantes. Le rendement chute pour les grands débits
d’écoulement en présence de fortes contraintes a cette fourchette de fonctionnement
entre le débit de 600 m3/h et 900 m*/h. Ceci s’explique par un couple de torsion qui
augmente progressivement avec I’augmentation du débit et donne des contraintes plus
¢levées pour les grands écoulements. Ce qui ameéne a souligner que le rendement de la
pompe centrifuge multi-étage diminue considérablement en présence de fortes
contraintes. De ce fait, le choix des matériaux de conception est trés important avec
une prise en considération des contraintes pour le dimensionnement des paliers et de

I’arbre.

91



=== Rendement == Force radiale : Contrainte de von Mises
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Figure 10.44: Contrainte de von Mises, force radiale et rendement en fonction
du débit
Par ailleurs, la figure 10.45 montre la déformation, la force radiale et la hauteur
manométrique a ’arbre par rapport au débit. Les déformations de ’arbre sont dues
essentiellement aux forces radiales, donnant ainsi un moment de flexion qui s’exerce
sur les paliers. L’allure de la courbe donne un point a 300 m*/h avec des déformations
trés fortes causées par des forces radiales élevées. Ceci est la conséquence de la forte
pression statique a I’intérieur de 1’impulseur. En théorie, le fonctionnement de la pompe
au débit de 300 m*/h est critique. A partir de 400 m*h a 900 m*/h, les déformations
deviennent moins significatives. Cela s’explique par des forces radiales moins
importantes. L’analyse des déformations et de la hauteur manométrique de la pompe
donne une conclusion claire sur le fait que les déformations dans cette étude ont une

influence minime sur le fonctionnement de la pompe centrifuge multi-étage.
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=@ Hauteur manomeétrique == Force radiale Déformation
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Figure 10.45: Déformation, force radiale et hauteur manométrique en fonction du
débit
De plus, selon la figure 10.46, la déformation, la force radiale et la puissance a ’arbre
sont montrées en fonetion de débit. Les déformations se stabilisent a partir de 400 m*/h
jusqu’a 900 m?/h avec une augmentation de la puissance fournie par le moteur. Au
débit 300 m*/h, les déformations sont importantes par rapport aux autres débits. Ce
constat est di par la forte présence des forces radiales suite a la pression statique trés

importante a ce débit.
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Figure 10.46: Déformation, force radiale et puissance a 1’arbre en fonction du débit
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De méme, pour I’influence de la déformation et de la force radiale sur le rendement de
la pompe centrifuge multi-étage, les tendances de la figure 10.47 montrent des
déformations importantes au premier débit d’écoulement 2 300 m?/h avec un rendement
de 63% causées par des fortes forces radiales a ce débit d’écoulement causant ainsi un
moment de flexion important. En outre, une diminution ¢t une stabilisation des
déformations a partir de 400 m*/h jusqu’a 900 m*/h accompagnée d une diminution du
rendement a cause des faibles forces radiales. Ces tendances et remarques donnent une
idée générale sur I'influence des déformations sur I’arbre de la pompe centrifuge multi-

étage ainsi que I’effet de I'importance des forces radiales sur le comportement de la

pompe.
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Figure 10.47: Déformation, force radiale et rendement en fonction du débit

Par ailleurs, les figures 10.48 et 10.49 indiquent respectivement les contours de
contraintes et de déformations pour un débit de 500 m*/h. L’ observation de ces contours
montre une concentration des contraintes et des déformations au milieu de I’arbre due

aux forces radiales et au poids net de I'impulseur qui agissent sur 1 arbre.
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B: Structure statique

Contrainte équivalents

Type: Contrainte équivalente (Von-Mises)
Unité; Pa

Termps: L

2017-12-07 01:23

401897 Max
3,7318e7
344487
3,1577e7
287077
1,5836e7
2,2065e7
2,0095e7
LT224e7
143537
1,1483e7
8,6121e6
574156
287096
241.56 Min

Figure 10.48: Contours de contraintes pour un débit de 500 m’/h

B: Structure statique

Déformation élastique équivalente
Type: Défarmation élastique équivalente
Unité: m/m

Temps: L

2017-12-07 0L:25

000020109 Max
0,00017875
0,00015641
0,00013406
0,00011172
8,9376e-2
6,7032e-5
4,4689e-5
2,2345e-5
2.06e-9 Min

Figure 10.49: Contours de déformations pour un débit de 500 m*/h
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10.2.7 Effet des contraintes et des déformations pour une pompe centrifuge a 4
étages

Dans le but de valider le résultat des effets des contraintes et des déformations obtenus

précédemment sur un étage de la pompe. La méme étude des effets est accomplie sur

I’ensemble de la pompe centrifuge a 4 étages en conservant les mémes parametres de

références. Les conditions aux limites pour les simulations numériques sont identiques.

Les pressions internes dans les étages, et les forces axiales et radiales induites par la

poussée de I’eau sont utilisées.

La figure 10.50 indique 1’effet de la contrainte et de la force radiale 4 4 étages sur la
hauteur manométrique de la pompe a 4 étages. Comme constaté pour un étage de
pompe, les contraintes augmentent avec la diminution de la hauteur manométrique due
aux forces radiales qui suivent la méme tendance des contraintes. Ces résultats sont la
cause des poussées radiales importantes pour les grands débits. Pour le débit de 400
m?/h, les contraintes sont minimes et augmentent a partir de 500 m*h a 900 m’/h
coincidant avec 1’augmentation de forces radiales et avec une diminution de la hauteur

manométrique pour la pompe centrifuge a 4 étages.
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Figure 10.50: Contrainte de von Mises, force radiale et hauteur manométrique en
fonetion du débit
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De plus, la figure 10.51 indique I’effet de la contrainte et de la force radiale sur la
puissance a ’arbre de la pompe. Aux débits de 300 m*/h a 400 m?/h, la puissance a
I’arbre augmente avec la diminution des contraintes et des forces radiales. Cela
s’explique par la présence de fortes forces radiales dues aux fortes pressions statiques.
L’influence du couple de torsion est minime dans ce cas. D’autre part, a partir de 500

m?/h, la puissance a 1’arbre augmente avec I’intensification des contraintes et des forces

radiales.
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Figure 10.51: Contrainte de von Mises, force radiale et puissance a 1’arbre en
fonction du débit

Entre outre, la figure 10.52 présente le rendement de la pompe centrifuge a 4 étages
sous les effets de la force radiale et de la contrainte. Les allures des courbes donnent
un rendement maximal a 500 m*/h pour des contraintes et des forces radiales minimes.

Quand le rendement baisse, les contraintes et les forces radiales augmentent.
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Figure 10.52: Contrainte de von Mises, force radiale et rendement en fonction
du débit

Par ailleurs, 1’effet de 1a déformation et de la force radiale sur la hauteur manométrique
de la pompe centrifuge a 4 étages est étudié. La figure 10.53 montre cet effet par rapport
au débit. Les déformations sont moins élevées au débit de 400 m3/h et les forces radiales
sont moins importantes au débit de 500 m*/h. Les déformations et les forces radiales
augmentent pour les grands débits a partir de 600 m*/h avec une baisse de la hauteur
manométrique.

==@== Hauteur manométrique =i Déformation ==fll=Force radiale
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Figure 10.53: Déformation, force radiale et hauteur manométrique en fonction
du débit
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Additionnellement, la figure 10.54 montre la déformation, la force radiale et la
puissance a I’arbre en fonction du débit pour la pompe centrifuge a 4 étages. Au
premier débit de 300 m?/h, la déformation et la force radiale sont élevées. Elles
diminuent par la suite et augmentent avec le débit comme la puissance a I’arbre. 1.”effet
du couple de torsion est remarquable sur 1’arbre pour les grands débits de refoulement

du a la sollicitation au niveau du moteur donc en puissance a 1 arbre.
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Figure 10.54: Déformation, force radiale et puissance a 1’arbre en
fonction du débit
Entre outre, la figure 10.55 indique ’effet de la déformation et de la force radiale sur
le rendement de la pompe centrifuge a 4 étages. La méme tendance se dégage
comparativement aux résultats pour un étage de la pompe. La déformation et la force
radiale sont faibles au rendement maximal et augmentent avec I’intensification du débit
corréspondant a la diminution du rendement. Ies résultats pour la pompe centrifuge a

4 étages sont conformes aux résultats existant dans la littérature [21, 34].
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Figure 10.55: Déformations, forces radiales et rendement en fonction du débit

De plus, le facteur de sécurité et les performances de la pompe a 4 étages sont montrés
a la figure 10.56. Le facteur de sécurité suit la tendance du rendement de la pompe. 11
diminue avec 1’acroissement du débit dii a I'augmentation du couple de torsion au

niveau de 1’arbre.
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Figure 10.56: Facteur de sécurité et performances de la pompe en fonction du débit
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Par ailleurs, 1a figure 10.57 indique les contours de contramtes, de déformations et de
facteurs de sécurité pour la pompe centrifuge 4 4 étages sur 1’arbre pour un débit de
500 m*/h. Comme pour le premier étage de la pompe, les contraintes et les déformations
sont au milieu de I’arbre due aux forces radiales mduites par 1’écoulement du liquide

qui &’exercent sur la pompe.

B: Structure statique
Contrainte équivalente
Type: Contrainte équivalente Mon-Mises)
Unité: Pa
Ternps: 1
2017-12-07 0116

1,1574e8 Max
1028508
8,0017e7
7,71577
§,4705:7

5, 14367
3,95797
25727
1,247
709,51 Min

B: Structure statique

Deformation élastique équivalente
Type: Déformation éastique équivalente
Urité: mim

Temnps: L

2007-12-07 01:17

0,00057915 Max
00005142

0,00045045
0,0003861

000032175
0000253741
0,00019306
= 000012871
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B: Structure statique
Coefficient de sécurité
Type: Coefficient de sécurité
Ternps: 1
2017-12-07 0L:18

15 Max
10

2,1601 Min
i}

Figure 10.57: Contours de contraintes, de déformations et des facteurs de sécunté
pour un débit de 500 m>/h

10.2.8 Effet des amplitudes et des fréquences de vibration

Afin de déterminer les amplitudes et les fréquences de vibration, I’analyse modale et
I’analyse de la réponse harmonique ont été réalisées. Les modes sont utilisés de maniére
simple et efficace pour décnire la fréquence de résonance. La pompe centrifuge multi-
¢tage peut étre faite pour vibrer avec mouvement soutenu, excessif et oscillatoire.
Quand les propriétés élastiques et inertielles du matériau mteragissent, 1l se produit
alors la vibration de résonance, qui est la vibration qui cause des problémes majeurs

liég aux composantes de la pompe centrifuge multi-étage [39] .

Une meilleure compréhension des problémes des vibrations structurelles est essentielle
pour identifier et qualifier la problématique. Cela peut étre accompli en spécifiant le

paraniétre du modéle de la pompe centrifuge multi-étage.
Pour effectuer une analyse modale, 1l faudrait passer par plusieurs étapes, entre autres :

e Concevoir le modéle solide de 1a pompe centrifuge multi-étage.
e Obtenir les solutiong modales.
e Développer des modes et les fréquenes naturelles.

e Evaluer les résultats.
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Les 6 premiéres fréquences naturelles et les formes de mode du modéle pour un débit

de 500 m?/h sont montrées a la figure 10.58 :
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Figure 10.58: Valeurs des fréquences propres pour chaque mode de vibration

En outre, les contours de déplacements des 6 modes propres pour un débit de 500 m*/h
sont présentés aux figures 10.59, 10.60, 10.61, 10.62, 10.63 et 10.64. Les fréquences
naturelles correspondent a un déplacement total pour chaque mode de vibration. Les
déplacements croissent avec I’augmentation des fréquences naturelles de vibrations di

aux forces radiales et au couple de torsion subi par ’arbre en rotation.
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C: Modale
Déplacerrent total
Type: Déplacernent total
Fréquence: 135,05 Hz
Unité: m
2017-12-07 0L:03

0,12263 Max
010901

0,095382
0081756
| 006813

0054504
0040878
0027252
00136286
0 Min

Figure 10.59: Déplacement total de 1’arbre 4 135.05 Hz au mode 1

C: Modale
Déplacement total 1
Type: Deplacement total
Fréquence; 135,08 Hz
Units; m

2017-12-07 0107

012258 Max
0, 10896
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008172
00681
= 005448
004056
0,02724
001362
0 Min

Figure 10.60: Déplacement total de 1’arbre 4 135.08 Hz au mode 2
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C: Modale
Dép acementtotal 3
Type: Déplacerment total
Fréquence: 147,41 Hz
LInité: rr
2017-12-07 01:08

0,17265 Max
0, 15345
0,13428
0,1151
0095914
0,076731
0,057548

1 0,038366
0,019143

0 Min

Figure 10.61: Déplacement total de [’arbre a 147 41 Hz au mode 3

C: Modale
Déplacernent total 4
Type: DEplarement total
Feéquence: 272,19 Hz
nité: m
2117-12-07.0L:09

0,16993 Max
0,15105
0,13216
011328
0094403
0,075523

I, 056642
0037761
0018881

0 Min

Figure 10.62: Déplacement total de 1’arbre 4 272.19 Hz au mode 4
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C: Modale
Déplacernent total &
Type: Déplacement total
Fréquence: 311,43 Hz
Unité: m
2017-12-07 0111

0,18275 Max
0,15244

0,14214

0,12163

| 10,1153

| 0031221
0,050916
0,04061

0,020305
0 Min

Figure 10.63: Déplacement total de1’arbre a 310.75 Hz au mode 5

C: Modale
Déplacernent total &
Type: Déplacement total
Fréquence: 311,54 Hz
Unitéi m
2017-12-07 0L:12
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112167
— 01014

1 00BLLLG
0060837
0040558
00202749
0 Min

Figure 10.64: Déplacement total de I’arbre 4 310.78 Hz au mode 6
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Les résultats de l'analyse modale ont révélé que la fréquence naturclle de la
configuration choisie s’amplifie au fur et a mesure que le nombre de modes augmente.

Elle tend a fluctuer vigoureusement avec 1’'intensification des fréquences [39-41].

Comme la fréquence des vibrations tend a croitre, la déformation de 1’arbre devient
plus grande aussi. Ceci a un impact négatif sur le comportement de la pompe. Les
fréquences et les amplitudes des vibrations deviennent plus grandes avec
I’augmentation des contraintes et des déformations. Ce qui donne lieu a un moment de

fléxion élevé s’exercant au niveau des paliers de 1’arbre.

Le surdimensionnement des paliers de 1’arbre est parfois utilisé dans "industrie. Cette
pratique a essentiellement pour but la sécurité afin d’éviter les défaillances qui peuvent

engendrer un disfonctionnement de la pompe centrifuge multi-étage.

I’analyse des fréquences propres et des modes propres de la pompe a permis d’éclaircir
davantage le comportement de ’arbre vis-a-vis des contraintes et des déformations.
Cette analyse compléte la caractérisation de la pompe en prenant en considération les
vibrations, pour une meilleure conception des pompes centrifuges multi-étages. Les
amplitudes des contraintes, des déformations et des déplacements en fonction de la
fréquence de vibration de la pompe centrifuge a 4 étages ont été calculées. Les réponses

harmoniques de ses amplitudes sont présentées comme suit :

. Réponses harmoniques sous I’effet des amiplitudes des contraintes

La pompe centrifuge a 4 étages composée de 1’arbre et des impulseurs vibre a des
fréquences différentes. La plage des fréquences choisie est fonction des modes propres
de vibration effectuée a des débits différents de fonctionnement de la pompe centrifuge
multi-étage : 400 m*/h, 600 m*h et 800 m?/h.

La Figure 10.65 décrit 1a réponse a la fréquence naturelle de vibration dae & I’amplitude
de la contrainte. L’allure du graphe montre un pic de résonance a une fréquence de 160
Hz correspondant a une contrainte de 0.243 MPa pour le débit de 400 m*/h. Pour les

débits de 600 m*h et 800 m¥/h, les amplitudes des contraintes sont respectivement
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0.329 MPa ¢t 0.404 MPa pour une fréquence de résonance de 160 Hz. D’aprés ces
résultats, I’amplitude des résonances augmente avec 1’acroissement du débit due au
couple de torsion elevé pour les grands débits de refoulement. La fréquence de 160 Hz
correspond a la plage de fréquence la plus critique pour la rotation de 1’arbre synonyme
de résonance, de grande vibration de la pompe centrifuge multi-étage, et de ce fait, une
plus grande vulnérabilité a la rupture du systéme.

En outre, la figure 10.66 montre I’angle de phase en fonction de la fréquence naturelle
de vibration. L’ allure observée correspond parfaitement aux résultats obtenus dans la

littérature [39, 41] . L’angle de phase de I’arbre change de degré au point de résonance.

@ Réponse harmonique & Q=400 m3/h @ Réponse harmonique & Q=600 m3/h
—dr— Réponse harmonique a Q=800 m3/h

480
420
360
300
240
180

Amplitude (kPa)

120

Fréquence (HZ)

Figure 10.65: Amplitude de la contrainte en fonction de la fréquence naturelle
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— Angle de phase de la réponse harmonique (contrainte)
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Figure 10.66: Angle de phase de la contrainte en fonction de la fréquence naturelle

B. Réponses harmoniques sous I’effet des amplitudes de déformation

La figure 10.67 montre la réponse harmonique de 1’amplitude de déformation en
fonction de la fréquence naturelle des vibrations. Les allures des courbes décrivent une
fréquence de vibration maximale a 128 Hz, correspondant respectivement aux
déformations suivantes : 2.288 107 m/m, 1.933 107 m/m et 3.198 107 m/m pour les
débits de 800 m*/h, 600 m*/h et 400 m*/h. L amplitude de la déformation décroit avec
I’augmentation du débit due aux forces radiales importantes qui s’exercent sur les
impulseurs et I’arbre. Les déformations dans I’arbre de la pompe centrifuge multi-étage
sont dues a la rotation et au déséquilibre de I'impulseur au fonctionnement.
En outre, la figure 10.68 présente 1’angle de phase en fonction de la fréquence naturelle
de vibration. Le changement de 1’angle de phase est 0° degré avant la fréquence de
résonance et change brusquement a partir de 128 Hz et se stabilise pour une valeur de

180°.
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Figure 10.67: Amplitude de la déformation en fonction de la fréquence naturelle
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Figure 10.68: Angle de phase de la déformation en fonction de la fréquence naturelle
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C. Réponses harmoniques sous I’effet des amiplitudes de déplacement

La figure 10.69 indique I'amplitude de déplacement en fonction de la fréquence
naturelle de vibration. Les allures des courbes présentent le méme comportement
observé pour les contraintes. La fréquence de résonance est de 160 Hz pour des
déplacements de 4.06 10°m, 5.35 10° m et 6.55 10" m correspondant respectivement
aux débits de 400 m*/h, 600 m*/h et 800 m*h. Les déplacements sont élevés avec une
augmentation du débit de refoulement dus essentiellement aux fortes poussées radiales
et couple de torsion qui s’exercent sur I’arbre. Ce constat méne a un dimensionnement
plus rigoureux de ’arbre et des paliers pour des pompes centrifuges multi-étages,
notamment pour un pompage avec des grandes pressions et puissances. Entre outre, la
figure 10.70 refléte le changement de 1’angle de phase a la fréquence de résonance a

160 Hz.

—&— Réponse harmonique a Q=400 m3/h @ Réponse harmonigque a Q=600 m3/h
=fr—Réponse harmonique a Q=800 m3/h

Amplitude (m)

Fréquence (HZ)

Figure 10.69: Amplitude de déplacement en fonction de la fréquence naturelle
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— Angle de phase pour la réponse harmonique (déplacement)
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Figure 10.70: Angle de phase de déplacement en fonction de la fréquence naturelle

De plus, la validation des résultats des fréquences naturelles et des modes propres est
faite en comparant les résultats obtenus a partir des simulations numériques avec les
résultats existant dans la littérature [39, 42, 43]. Les tendances des courbes observées
dans le cas actuel d’étude sont similaires aux tendances des résultats obtenus dans la

littérature.
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CHAPITRE 11

COMPARAISON DES RESULTATS

La validation des résultats de 1’étude est faite sur trois volets. En premier lieu, les
résultats de la hauteur manométrique, la puissance a 1’arbre et le rendement de la pompe
sont comparés avec les résultats du modeéle de référence. En second lieu, les résultats
des vibrations obtenus des simulations numériques sont comparés avec les résultats des
des contraintes ¢t des déformations en utilisant les formules classiques. Finalement, en
troisiéme lieu, les résultats des fréquences et des modes propres ont été comparés avec

les résultats existant dans la littérature.

11.1 Comparaison des résultats de la hauteur manométrique, de la puissance a

I’arbre et du rendement de la pompe centrifuge multi-étage

Les résultats de la hauteur manométrique, de la puissance a 1’arbre et du rendement
des cas d’études (effet de la hauteur des aubes a la sortie de 'impulseur, effet de la
variation de la vitesse de rotation, I’effet du diffuseur sur le dernier étage de la pompe,
effet des aubes de retour dans un étage de pompe et effet du nombre d’étages de la
pompe centrifuge multi-étage a grande capacité) ont été comparés avec le modele de
référence existant [1]. Les paramétres de I'impulseur sont identiques pour les deux
différentes pompes centrifuges multi-étages sauf pour le diffuseur. Les figures 11.1,
11.2 et 11.3 montrent respectivement les tendances de la hauteur manométrique, la
puissance a |’arbre et le rendement de la pompe de 1’étude actuelle et le modéle de

référence pour un étage de pompe.
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Figure 11.1: Hauteur manométrique en fonction du débit
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Figure 11.3: Rendement en fonction du débit

11.2 Validation des résultats des contraintes et des déformations

Les résultats de simulations numériques des effets des contraintes, des déformations et
des facteurs de sécurité de la pompe centrifuge multi-étage ont été comparés avec les
résultats des contraintes, des déformations et des facteurs de sécurité en utilisant les
formules classiques tels que representées aux figures 11.4, 11.5 et 11.6. En confrontant
les graphiques, les tendances des calculs classiques et numériques sont similaires. Les
&carts entres les graphiques s’expliquent par la non prise en compte dans logiciel des
pertes mécaniques et volumétriques possible dans une pompe centrifuge multi-étage
ainsi que les différences notables sur les résultats des deux méthodes dues

¢ventuellement aux hypothéses de calcul classique et numérique.
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Figure 11.5: Facteur de sécurité en fonction du débit
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CHAPITRE 12

CONSCLUSION ET PERSPECTIVES

La présente étude avait pour but de concevoir un nouveau type de diffuseur de la pompe
centrifuge multi-étage et 1’analyse des contraintes, des déformations et des vibrations
avec 4 impulseurs, 4 diffuseur sur I’arbre de la pompe. L’étude statique d’un étage de
la pompe centrifuge comporte le calcul des contraintes, des déformations sur ’arbre et
I’analyse modale pour 1’obtention des modes propres et des fréquences naturelles de
vibrations. En premier lieu, un modéle fluide a été congu et des simulations numériques
cffectuées. Les résultats des performances de la pompe centrifuge ont permis la
comparaison avec le modele de référence [1], en termes de hauteur manométrique, de
puissance a 1’arbre et de rendement. Les forces axiales, les forces radiales et les
pressions internes de la pompe ont étés déduites a partir des simulations numériques.
En second lieu, un étage de la pompe centrifuge multi-étage a été congu composé d’un
arbre et d’un impulseur. Des simulations ont &té réalisées avec les chargements
suivants : forces radiales et axiales, moment de flexion et couple de torsion. I.analyse
modale a été effectuée pour évaluer I’effet de 1’amplitude et de la fréquence naturelle

des vibrations sur la structure du modéle de la pompe centrifuge.

Afin de comparer les résultats numériques avec ceux du modele de référence [1], les
paramétres de diffuseur ont été variés afin d’obtenir de meilleurs rendements et une
optimisation de ses facteurs. Cette comparaison a donné une meilleure hauteur
manométrique sur le diffuseur actuel d’étude. Les résultats obtenus pour I’étude des
contraintes, des déformations et des amplitudes et des fréquences vibratoires suivent
les tendances existant dans la littérature et validées a partir de calculs analytiques.
I’observation des contraintes et des déformations sur 1’arbre conforte I’hypothése des

pressions et des forces obtenues a partir des simulations numériques.
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Pour une comparaison plus objective des deux types de diffuseurs, 5 cas ont é&tés
évalués : la hauteur des aubes a la sortie de I'impulseur, la vitesse de rotation de
I'impulseur, 1’étage de la pompe centrifuge sans aube de retour du diffuseur, sans
diffuseur au demier étage, le nombre d’étages de la pompe centrifuge multi-étage a
grande capacité ainsi que la corrélation entre les résultats de la hauteur manométrique,
la puissance a I’arbre, le rendement et les résultats des contraintes, des déformations et

des vibrations mécaniques. Les résultats obtenus sont cités ci-dessous :

La hauteur des aubes a la sortie de I’impulseur influe sur la pression résultante lors de
la rotation de I’impulseur. Pour les petits débits compris entre 300 m*/h et 500 m’/h,
cette hauteur n’a pas d’impact sur le rendement général de la pompe. Contrairement
aux grands débits entre 600 m*/h et 900 m?/h, un net écart se dégage, done il est possible
d’affirmer que I'utilisation d’une hauteur plus grande des aubes est avantageuse pour
un apport plus conséquent du rendement de la pompe. Cependant, les contraintes et les
déformations sont plus importantes pour une grande hauteur des aubes a la sortie de

I'impulseur du fait du grand couple de torsion dii a une puissance a ’arbre trés élevée.

La variation de la vitesse de rotation de I'impulseur influence les paramétres de
conception de la pompe centrifuge multi-étage et notamment la hauteur manométrique
et un rendement plutét stable entre les différentes vitesses de rotation, a savoir les
vitesses de 1800 tr/min, 2900 tr/min et 3600 tr/min. La vitesse de rotation nécessite une
puissance a l’arbre importante impactant ainsi sur la résistance de 1’arbre. Il est
préférable d’opter pour une vitesse de rotation réduite pour diminuer la puissance a

I’arbre, et réduire par ce fait les poussées axiales et radiales induites.

L’effet de 1’absence de diffuseur au dernier étage de la pompe centrifuge multi-étage
est moins important. Tes tendances de la hauteur manométrique et du rendement

obtenus démontrent qu’avant refoulement, les pressions sont conservées méme en

119



I’absence du diffuseur. Les effets des contraintes et des déformations sont moins

prononcés sur les pompes centrifuges multi-étages sans diffuseur au dernier étage.

Les tendances des courbes pour une pompe centrifuge a plus d’un étage correspondent
aux hypothéses attendues, soit une augmentation significative de la pression a chaque
ajout d’étage. De plus, une augmentation de la puissance a I’arbre est observée pour le
nombre d’étages ajoutés. Ainsi, le rendement de la pompe est similaire, peu importe le

nombre d’étages installé.

Les contraintes et les déformations dues aux forces et aux pressions sur 1’arbre sont
analysée dans cette étude. La corrélation entre les résultats de la hauteur manométrique,
la puissance a 1’arbre, du rendement ainsi que des contraintes et des déformations font
ressortir les faits suivants : des contraintes minimes aux petits débits a 300 m>/h et 400
m?/h avec une hauteur et un rendement maximal pour une puissance a I’arbre réduite.
D’autre part, I’intensité des contraintes et des déformations est forte aux grands débits
a partir de 500 m*h a 900 m?/h avec un rendement et une hauteur manométrique en
baisse pour une puissance a I’arbre élevée. Cela est dii a I'importance de la puissance
fournie par le moteur pour la rotation qui fait augmenter le couple de torsion et le

moment de flexion de I"arbre.

L’effet de "amplitude et de la fréquence de vibration a 4 étages de la pompe centrifuge
multi-étage est considérable. En effet, pour les petits débits d’écoulement, cette
influence est minime du fait des contraintes minimes et une puissance a 1’arbre réduite.
Avec I’augmentation du débit, 'influence de I’amplitude et de 1a fréquence de vibration
est importante et elle s’exerce sur I’arbre d’ou la nécessité d’un bon dimensionnement
du diameétre des paliers de ’arbre pour une meilleure sécurité du dispositif au

fonctionnement.
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Par ailleurs des recommandations de recherches peuvent &tre formulées en relation

avec cette étude dont :

I’étude de I’effet de la cavitation sur le fonctionnement de la pompe centrifuge multi-
étage. La méthode de détection de la cavitation sera utilisée en tenant compte des

vibrations générées par la rotation des pompes multi-étages.

I’étude des vibrations dans une pompe centrifuge multi-étage pour les liquides
chargés. L effet des particules solides sera étudié sur les performances de la pompe.
Une tendance généralisée sera déduite sur les vibrations de la pompe centrifuge multi-

étage en présence d’un liquide chargé en particule solide.

La conception d’une pompe centrifuge multi-étage pour 1’étude dynamique transitoire.
Les équations transitoires dynamiques seront appliquées. Les résultats dégagés
serviront a compléter 1’étude paramétrique pour mieux concevoir la pompe centrifuge

multi-étage.
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