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Introduction 1

INTRODUCTION:

Le mot « turbomachine » est généralement utilisé pour les machines tournantes
qui transforment 1’énergie d’un fluide.

¢

Au cours de ces derniéres années, l’évolution conjointe des moyens
informatiques et des méthodes numériques est a I’origine de grands progrés dans le
dimensionnement et I’analyse des performances des turbomachines.

Cependant, malgré des progrés remarquables, le caractére tridimensionnel,
visqueux et instationnaire de I'écoulement interne, rend le processus de conception et
de prévision des performances trés difficile, Ainsi, la détermination de la géométrie
la mieux adaptée aux besoins de I’utilisateur reste toujours une question d’actualité.

Depuis toujours, le principal souci des constructeurs est de disposer, pour la
conception, de méthodes rapides, fiables et suffisamment précises.

Deux approches sont appliquées dans le cadre de la conception d’une nouvelle
machine : le probleme direct et le probléme inverse.

Le probléme direct qui est I'analyse, concerne 1’évaluation des performances d’une
machine existante.

Pour une géométrie donnée, il s’agit de définir quels sont les champs de pression
et de vitesse régissant les écoulements internes et, par la suite, quelles sont les
performances globales de la machine.

Dans le cadre de la conception d’ une nouvelle machine, le probléme inverse
représente la démarche normale de dimensionnement, elle permet au concepteur, a
partir d’un cahier des charges établi, de spécifier a priori un certain nombre
d’éléments des champs de vitesse et de pression.

Cependant, la méthodologic de conception des turbomachines depend de
'application, de la géométrie et du domaine industriel d’application ; par
conséquent, il n'existe pas d’approche unifiée.

Le présent travail rentre dans le cadre de la conception des turbomachines
(probléme inverse) et consiste a développer un procédé pour le dimensionnement
des roues mobiles pour machines de compression centrifuges puis a concevoir a
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partir de ce procédé, un programme informatique permettant d'obtenir la géométrie
de la roue centrifuge selon les parametres spécifiés dans le cahier de charge.

Notre travail comprend six (@ chapitres:

Le premier chapitre concerne les turbomachines, il comprend des généralités et
description

Le deuxieme chapitre concerne les principes physiques utilisés dans I'étude de ces
derniéres.

Le troisieme chapitre présente des informations de base, et description des
compresseurs centrifuges.

Dans le chapitre quatre, sont étudiés les aspects énergétique et aérodynamique des
compresseurs centrifuges, ceux 1a étant nécessaires au travail de dimensionnement.

Le chapitre cing, comprend une analyse approfondie du probléme de
dimensionnement, mettant en évidence I'influence et I’interdépendance des
différents paramétres entrant en jeu.

Le chapitre six est un programme informatique de dimensionnement des roues
centrifuges.
Enfin le chapitre sept concerne les resultats et interpritation
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L.1: INTRODUCTION :

Tout processus énergétique consiste a organiser des transferts de travail et de
chaleur et a les réaliser dans des appareils appropriés. Les turbomachines — pompes,
ventilateurs, compresseurs et turbines — jouent dans ce concert un role fondamental
d’échangeur de travail entre un fluide et un organe mécanique en mouvement
constitué par un rotor.

Le présent chapitre, a pour but de dégager les principes de fonctionnement de ces
machines, de rappeler ou d’établir les lois physiques qui gouvernent le transfert de
travail et qui pourront servir de base a I’étude de chaque type d’appareil et en
particulier des compresseurs centrifuges.

I.1: définition des turbomachines :

On appelle «turbomachine», toute machine dans laquelle un fluide échange de
I’énergie avec un ensemble mécanique de révolution tournant autour de son axe de
symétrie, cet ensemble comportant une ou plusieurs roues (rotors) munies d’aubages
(ou ailettes) ménageant entre eux des canaux au travers desquels le fluide s’écoule.

Les turbomachines constituent donc des systémes ouverts échangeant en
permanence de la matiére avec le milieu extérieur par leurs orifices d’entrée et de
sortie.

1.2 : classification des turbomachines par fonction :
I.2.1 : Selon le sens de transfert d’énergie :

Une turbomachine est normalement interposée entre deux enceintes renfermant le
méme fluide a des pressions différentes ou encore a des niveaux géométriques
différents. Dans tous les cas, dans les sections d’entrée et de sortie de la machine, le
fluide a une énergie différente.

On distingue les trois types de turbomachines suivants :

1.2.1.1: Turbomachines réceptrices :

Elles ont pour fonction, d’accroitre I’énergie du fluide qui les traverse sous forme
potentielle ou cinétique. L’énergie mécanique qu’elles consomment leur est fournie
par un moteur d’entrainement. Ce sont essenticllement les compresseurs, les
turbopompes, les soufflantes et les ventilateurs.

1.2.1.2: turbomachines motrices :

Elles ont pour fonction de recueillir I’énergie qui leur est cédé par le fluide qui les
traverse et de la transformer en énergic mécanique. Une partic de cette énergie
mécanique sera utilisée pour Pentrainement d’un récepteur, par exemple un
compresseur. Les seules turbomachines motrices sont les turbines qu’elles soient a gaz
ou hydrauliques.
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1.2.1.3: Turbomachines réversibles :
Elles sont tant6t réceptrices, tantét motrices. Chacune de ces fonctions est assurée
soit par un rotor spécifique, soit par un rotor unique.
1.2.2: classification selon la nature de fluide véhicule :

*machine dont le fluide et compressible (compresseur...)
*machine utilisant des gaz (ventilateur, compresseur...)
* machine utilisant des liquides (pompes...)

1.2.3: classification selon le trajectoires des particules :
centrifuge
Machine radiale
centripéte

Machine axiale

hélico-centrifuge
Machine mixte <
hélico-centripete

centrifuge axial hélicocentrifuge

I.3. Constitution des turbomachines :

Une turbomachine comporte outre les roues mobiles, organes spécifiquement
moteurs ou récepteurs, des dispositifs fixes situés en amont ou en aval de celles-ci qui
peuvent étre réglables.

Leur role est d’amener ou d’évacuer le fluide, de lui donner une orientation
convenable, et de transformer I’énergie mécanique du fluide en énergie de pression ou
Vis versa.

Suivant que le mobile de révolution comporte un ou plusieurs rotors, la machine est
dite monocellulaire ou multicellulaires.
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L4 : principe de fonctionnement des turbomachines :
1.4.1 : turbomachines axiales :
L.4.1.1 : étage d’une turbine :

Un étage d’une turbine se compose de deux organes distincts (fig-1) que le fluide
traverse successivement
*distributeur 0-1, canaux f ixes

* roue (rotor) 1-2, canaux mobiles.

Pour analyser I’écoulement par un étage de turbine, on a introduit les sections de
controle suivant 'axe z  * 0 - a I'entrée du distributeur,
* 1 - a la sortie du distributeur ou a I’entrée de la roue,
*) - a la sortie de la roue.

I* étoge T *6toge

eI . —

TRIANGLES
DES VITESSES

AUBAGES DEVELOPPES
EN PLAN POUR LE DIAMETRE
MOVEN Do,

S5~ ANGLE DU FLUX
- Py ANGLE D'AUBE

figl-1 : Schéma d’une turbine axiale a deux étages
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Dans le distributeur 0-1 le fluide se détend et sa vitesse V absolue augmente V>V,

Une partie de I’énergie potentielle de fluide, (la chute d’enthalpie et en meme temps
la chute de température et de pression) est transformée en énergie cinétique V n.Ala
sortie du distributeur, la vitesse V, est dirigée sous 1’ angle a; par rapport a la
direction périphérique. Le distributeur prépare le fluide 2 communiquer I'énergie au
rotor

Dans le rotor 1-2, ’énergie du fluide est transformée en énergie mécanique du
mouvement rotatif. Le fluide se détend sauf les cas particulier) et sa vitesse relative W
(déterminée dans le systéme mobile) augmente, (W,> w;) Le flux du fluide est dévié
dans les canaux du rotor, ce qui provoque la différence de pression sur I’extrados et

I’intrados et I’effort P, dont la composante périphérique P,, entraine le rotor.

Dans un étage axial, le fluide se déplace axialement sur les surfaces cylindnques.
Souvent, les diamétres moyens du distributeur et du rotor sont égaux (D,=D,=D5)

L’effort P est difficile a déterminer par I’intégration des champs de pression,dans les
calculs des turbomachines axiales, il est déterminé a 1’aide de 1’équation des quantités
de mouvement.

Pi=Gm (Win— W )U=m(Viu-V2)U o (D)

d’ou I’énergie massique périphérique ou la puissance spécifique (par unité de débit)
est:
W, =Py/qn=U(W;, — Wp,) ST § - A |
en W/kg.s ou J/kg

1.4.1.2 : Etage d’un compresseur :

La figure (Fig 1.2) se compose de trois organes traversés successivement par le
fluide *canal d’aspiration 0-1,
*roue (rotor) 1-2, canaux mobiles,
*diffuseur 2-3 (redresseur), canaux fixes.

Pour analyser 1’écoulement par un étage de compresseur axial, on a infroduit les
sections controles suivantes
0 - a ’entrée’ du canal d’aspiration (le plus souvent V, =0)
1 - ala sortie du canal d’aspiration (a I’entrée de la roue),
2 - a la sortie de la roue (a I’entrée du diffuseur),
3 - ala sortie du diffuseur (a I’entrée de la roue de I’étage suivant).

Dans le canal d’aspiration 0 - 1 le fluide est accéléré a la vitesse V, qui régne a
I’entrée du rotor. S’il n’y a pas d’aubes spéciales dans un canal d’aspiration, la vitesse
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absolue V, est axiale (V; = Vy, ). Le canal d’aspiration est convergent, ce qui entraine
I’augmentation de vitesse et en méme temps la chute de pression (le fluide est
détendu).

Le fluide entre dans un rotor avec la vitesse relative W;=V,-U,, pour éviter
I’entrée sans choc, il faut donc que la direction de W soit tangente (ou trés proche) au
squelette d’ une aube a son entrée ( I’angle du flux trés proche de I’angle d”aube Bi*),
les canaux du rotor sont divergents, donc la vitesse relative diminue (W, <W)) et la
pression du fluide augmente (P>>Py) .

Ie fluide quitte le rotor avec la vitesse W, et entre dans le diffuseur (les canaux
fixes) avec la vitesse absolueV, =W, +U, dont la direction est déterminée par I’angle
a,. Evidemment, pour éviter la perte par choc, il faut que I’angle a; soit proche de
I’angle d’aube du diffuseur a;*

Les canaux du diffuseur sont divergents, donc le fluide est décéléré (Vs<V,) et
comprimé (Ps> P,). La vitesse V; constitue la vitesse d’entrée pour le rotor de I'étage
survant (V3[=V1H)

On voit que les canaux du diffuseur (redresseur) redressent le flux du fluide par
rapport a 1’axe de la machine. Gréce a cela, la vitesse diminue et la section de passage
augmente. Dans le cas du distributeur ¢’sest I’inverse.

1°7 gtoge 1™ étaqe

LY @@, @) Gn
N i fn%)&:wc‘%?;*! X -j?a([é% @

=

!
Vas—oo U——l—- L’ - ‘
W  — i

=
L
e 4
e
| TRIANGLES
DES VUESSES

Fig.1.2 : Schéma d’un compresseur axial multi étagé.
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L’effort tangentiel F, résulte de la répartition de pression sur les aubes du rotor. Sur
I’intrados la pression est plus élevée que celle de I’extrados, donc la réaction exercée
sur le rotor F,_est dirigée en sens opposé a la vitesse périphérique, et le fluide freine le
rotor qui doit étre entrainé par un couple extérieur M, C’est un cas d’une machine
réceptrice

L effort tangentiel F, peut étre calculé a I’aide de I’équation des quantités de
mouvement pour la direction périphérique

Fu= qu(V1u-Vau) <0 e (13)
Fo= QuWieWa) <O oo (14)

ol q n, : débit massique du rotor.
P, : Puissance périphérique

1.4.2 : Turbomachines radiales :
1.4.2.1 : Etage d’une turbine radiale centripéte- équation d’Euler :

Le schéma d’une turbine centripéte est présenté sur la fig.1.3 Le distributeur et la
roue sont constitués par les grilles cylindriques (fixe et mobile)- comparer avec la
fig.1.1: Le fluide traverse les deux grilles radialement, pour quitter la turbine
axialement par le canal d’échappement. L’effort tangentiel F,, qui entraine le rotor
résulte de la distribution de pression sur ’intrados (+) (+) (+) et U'extrados (-) () (-)
d’une aube mobile.

\\ CANAL
D ECHAPPEMENT

fig.1.3 :schéma d’un étage d’une turbine centrifuge
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Le couple communiqué par la roue au fluide qui la traverse sera déterminé par
I’équation du moment des quantités de mouvement.

Considérons I’écoulement d’un fluide visqueux par un rotor d’une turbine
centripéte (Fig.1.4).

Fig.1.4 : Schéma de ’écoulement par un rotor d’une turbine centripéte.
Si les champs de vitesses et de densités sont uniformes on a:
P.= qm( RV, - nVu ) (16)

Cette équation est appelée  équation fondamentale des turbomachines
La puissance

P=2n My e (1.7)

Pu‘_-qm(U2V2“-U1V1u) (18)

La puissance spécifique ou 1’énergie massique échangée avec I'unit¢ de masse du

fluide dans I’écoulement permanent et symétrique par rapport a I’axe de rotation est la
suivante

Euzpulqm= U2V2u-UlV|u (19)

Cette équation est appelée ¢quation d’Euler
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Si les champs de vitesses ne sont pas uniformes et les rayons r; et 1, varient dans les
sections de contrdle A; et A, (par exemples les machines a I’écoulement diagonal)

PimQult ViVt e (LL10)
Si on suppose r, =r1; =1 (cas d’un étage axial) on a
Pt (Vau-Viu) AT TIOR AR | 8. | | |

Ey=1(v2-Vi) e (112)

Les triangles des vitesses d’une turbine centripéte sont présentés sur la (fig.1.5)

V

o]
M‘u

Fig.L.5.Triangle des vitesses d’une turbine centripéte

On voit que dans le cas de turbine Ey< 0, car Vy, etV, sont dirigés en sens opposé
a U (comparer le cas d’une turbine axiale).

En général pour les turbines E,< 0, puisque le fluide communique de ’énergie au
rotor, donc I’énergie totale du fluide diminue.

Pour les compresseurs E, >0 (comparer les triangles des vitesses de 1’axial),
puisque c’est le rotor qui communique de 1’energie au fluide, donc son énergie totale
augmente.

1.4.2.2 : Etage d’un compresseur centrifuge :

Lé schéma d’un étage d’un compresseur centrifuge est présenté sur la fig.08.
Le fluide entre a I’étage par le canal d’aspiration, ou il est accéléré et dirigé au rotor
(V1> Vo, P1<Py).
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Dans la roue, le fluide est accéléré dans le systéme absolue (V>V)) et décéléré
dans le systéme mobile, donc il est comprimé dans le rotor (W,<Wy, P>P)), les
canaux du rotor sont divergents.

DIFFUSEUR

 CANAL
D'ASPIRATION

- Z % il'
’ ! e i
p- 2 > w o al AN
T :

Fig.1.6.Schéma d’un étage d’un compresseur centrifuge.

Dans les canaux du diffuseur, la vitesse du fluide diminue (canaux divergents) et la
pression augmente (V3 < V; et P3> Py)

Les triangles des vitesses, d’un étage du compresseur centrifuge sont montrés sur fa
fig 1.7

Fig.L.7 Triangles des vitesses d’un étage du compressecur centrifuge.
D’aprés Yéquation d’Euler I’énergie massique communiquée au flmde est
E~U;Vu— U Vi e (113)
Eu exprimé en J/’kg

S’il n’y a pas de prérotation a ’entrée du rotor, c’est a dire V,=0 (V,= V), ona
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E=U, Va e e (119
Puissance périphérique:
P.= By e (115)

en W

Si nous mettons U,=U,;=U, on obtient I’équation pour une machine axiale
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I1.1: Introduction :

On rappelle brievement ici les principes fondamentaux de mécanique, de
mécanique des fluides et de thermodynamique nécessaires pour I’étude des machines
transformatrices d’énergie véhiculant des fluides. On s’attachera essenticllement a
rappeler les notions utiles dans le cas des écoulements permanents.

L’écoulement des fluides gazeux est gouverné par quatre principes de base :
Principe de conservation de la masse ; principe fondamental de la mécanique ;
Principe de la conservation de I’énergie (premier principe de la thermodynamique) ;
second principe de la thermodynamique.

Ces quatre principes de base et le théoreme de I’énergie cinétique constituent les
outils principaux permettant I’étude des turbomachines hydrauliques et thermiques.

I1.2: Principe de conservation de la masse :

Dans un écoulement unidimensionnel pour lequel la répartition des vitesses est
uniforme dans chaque section, on montre que I’application du principe de
conservation de la masse conduit a 1’équation de continuité qui dans le cas particulier
d’un écoulement permanent s’écrit :

gw= p.S.v = constant SRRTRRRURRURRRRRRRUOR | N §
avec @, débit massique (exprimé en kg/s).

I1.3: Principe fondamental de la mécanique :

Du principe fondamental de la mécanique, nous utiliserons essentiellement dans les
turbomachines thermiques: les équations de mouvement d’un fluide réel, déduites des
équations des fluides parfaits; le théoréme des quantités de mouvement; le théoréme
du moment des quantités de mouvement, qui est la relation fondamentale pour les
turbomachines.

I1.3.1 : Equations intrinséques du mouvement d’un fluide parfait :

En suivant une particule de masse m sur une ligne de courant, et en lui appliquant
le principe fondamental de la mécanique, dans le cas d’un fluide parfait dénué de
viscosité, I’expression du principe fondamental de la mécanique se réduit a :

EF subion TEF o T s a5 cmvssnpansismsns wos v anvssvasssihlab)

Avec : F surrace force appliquée a la surface,
F volume force de volume,
vy accélération absolue.
Pour simplifier, on considére I’écoulement dans le plan x,y
On écrit les équations de mouvement selon les axes t et n liés a la particule.
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Selon n, on trouverait I’équation transversale de mouvement :

?

1op dz v
Avec R rayon de courbure,
p pression,
absence de forces de volume (écoulement horizontal):
pcR R

le long d’une ligne de courant, (selon 1) :

W dvigdz=0 oo oo eoe e (ILS)
P

En intégrant entre deux points 1 et 2 situés sur la ligne de courant, il vient pour un
fluide incompressible

P. P, Vi—Vi RN { | X )

En intégrant entre deux points 1 et 2 situés sur la ligne de courant, il vient pour un
fluide compressible

e @LT)

(LT

2 d v
,‘ p

_‘-f
+ +8(2.—2,)=0
I

Une difficulté introduite par la compressibilité du fluide apparait puisqu’il faut
connaitre la loi reliant la pression p et la masse volumique p pour intégrer I’équation
Jongitndinale.

Or, les études sur les gaz ont montré que la masse volumique est une fonction de la
pression, mais aussi de 1a température T

Il y a donc lieu de faire intervenir, pour I’étude des fluides compressibles, les
éléments liés a la température, comme les quantités de chaleur ; donc d’utiliser les
deux principes de thermodynamique.

L’utilisation des fluides compressibles nécessite généralement I’emploi des quatre
principes de base.
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I1.3.2 : Equations intrinséques du mouvement permanent d’un fluide réel :

Pour trouver analytiguement ces relations, il faudrait reprendre la démonstration
conduisant aux résultats précédemment annoncés en tenant compte maintenant des
forces de viscosité dans le bilan ; forces qui n’interviennent que pour modifier
I’équation longitudinale (La projection de ces forces de viscosité selon n étant nulle).
On débouche alors sur les équations de Navier, puis sur les équations de Reynolds
lorsque la turbulence se manifeste, ce qui est trées généralement le cas dans les
machines.

On fera appel a I’expérience, pour utiliser ces équations, comme dans la plupart des
Applications industrielles courantes.

[1.3.3 : Théoréme des quantités de mouvement :

Le théoréme des quantités de mouvement s’écrit sous la forme générale :

q,(V,-V,)=YF,_, e s snmihiniisen e smmn s (UL )
g_1v, —\‘l)=ﬂ+R

Avec M : force extérieure de volume (pesanteur) appliquée au systeme fluide X,
R : forces extérieures de surface appliquées sur les parois latérales (R,) et sur les
bases du tube fluide Z.

L’application a un conduit coudé horizontal fait I’objet de la (figure I1.1).

- -
U Y5 * Py SJ‘ _'xi'

F =Gy ¥y v Py Sy X}

Y

Fig.IL1 : effort dans un tube de courant

Le théoré¢me des quantités de mouvement devient (avec M =0) :

qm\”: —q_\-'z _— R RN e SRR R W e ...,_....(11_9)

R est la somme de :
R, : action des parois latérales sur le fluide et
P,S,X,-P,S,X; action des forces extérieures sur les bases du tube fluide.
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Avec, X et x, étant les vecteurs unitaires
1l vient donc : _ |
(Q.V: +P:5:X,)—(q. vV, P8, X)) =R, e (11.10)

Inversement, I’effort du fluide sur les parois du tube est donc : F =R,
On peut remarquer qu’il n’y aurait pas d’effort transversal sur un conduit qui ne
dévierait pas I’écoulement. Il est donc nécessaire de dévier I’écoulement pour créer
des efforts transverses sur les aubes d’une turbomachine, donc pour engendrer des
transferts d’énergie entre le fluide et ’arbre de commande F

I1.4: Premier principe de la thermodynamique :
I1.4.1: Cas d'un systéme fermé :
On sait en thermodynamique que, pour un systeme fermé évoluant entre deux états,
I’énergie totale E du systéme est liée aux quantités de chaleur Q et de travail W

¢changées avec I’environnement par :

3Q +dW=dE T

Avec : Q quantité de chaleur échangée avec I’extérieur,
W travail échangé avec ’extérieur,
E énergie totale du systéme, décomposée en trois composantes:
Ec , énergie cinétique,
E p, énergie potentielle,
U, énergie interne (regroupe toutes les autres formes d’énergie non
Comptabilisées précédemment).
En négligeant I’énergie potentielle dans les machines a fluides gazeux, le premier
principe de thermodynamique peut donc s’écrire :

Q+W=AU+A;2" PSRRI | 1 )

systéeme fermé

[1.4.2: Cas d'un systéme ouvert en régime permanant :

Ayant négligé [’énergie potentiellele travail W échangé avec Dextérieur se
décompose en deux termes :
I- le travail interne Wi, qui comprend :
a- Le travail effectué par les canaux mobiles,qui sera appelé travail sur I’arbre 1a
b-Le travail absorbé par les frottements de disque, due aux frottements de disque
par le débit q,, dans lequel cette puissance se dissipe ;
2- le travail sur les faces terminales
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Nous pouvons donc écrire :

W=Wi—APV) cccccceieccicccccmcncncscescess (IL13)
Combinons le premier (I1.12) avec (11.18) :

\V,-Q:-_\(U-:—Pvnﬁ;—

avec Q quantité de chaleur échangée avec I’extérieur ,
U énergie interne massique
On sait que la somme (U+Pv) constitue I’enthalpie massique h du fluide, qui jouit
des propriétés d’une fonction d’état, ce qui permet d’écrire :

W, +Q=Ah+ ‘3;' e (TL14)

C’est sous cette forme, uniquement valable pour un écoulement permanent, puisque
la turbomachine est raccordée a une tuyauterie soumise a cette hypothése, que nous
utiliserons le premier principe de thermodynamique.

I1.5:Second principe de la thermodynamique :

Le second principe de la thermodynamique, s’écrit, comme suit :
dS=6.5+6;S
avec 0.5=0Q/ Ty
égalité de Jougeret:

dS=86Q/T+3S => TdS=8Q+T4:S

=8Q=TdS-T§;S
SO=IESE 3 asesvessssssmsareseans .. (1L15)
Avec of dégradation d’énergie mécanique en chaleur par I’intermédiaire des
frottements,
T température absolue,
S entropie.
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I11.1 Principaux éléments d’un compresseur centrifuge :

Un compresseur centrifuge comprend essentiellement des piéces mobiles et des pieces
fixes; le transfert d’énergie de la machine au fluide s’opére bien entendu dans une piéce
mobile au réle essentiel, appelée rouet ou roue. Le fluide est guidé avant et apres son
passage dans le rouet par des pieces fixes qui ont pour rdle :

e D’orienter 1’écoulement vers et depuis le rouet de fagon optimale (tout au moins

pour I’ensemble des régimes de fonctionnement).
e De transformer I’une dans I’autre, I’énergie cinétique et I’enthalpie du fluide, sans
modifier son énergie totale.

Ces organes sont :

» Un organe d’admission appelé aussi canal d’aspiration, qui recoit le fluide de
I’extérieur ou éventuellement d’un étage précédent, et I’ oriente vers I’entrée du rouet
en se conformant aux conditions énergétiques et aérodynamiques désirables,

» Un diffuseur, qui regoit le fluide a la sortie du rouet, a grande vitesse, et transforme

en partie son énergie cinétique en enthalpie, en créant aussi peu d’entropie que
possible.

Dans certains cas ce diffuseur est remplacé ou suivi par un organe d’échappement,

généralement appelé volute a cause de sa forme, qui a un role de collecteur de fluide,
mais le plus souvent sans chercher directement a récupérer son énergie cinétique.

diffuseur

roue mobile

directrice
d'entrée
Fig. I1L.1: constitution d’un compresseur centrifuge

IIL.2. Fonctionnement de compresseur centrifuge :
Sur la fig.I11.2, on a représenté un compresseur centrifuge de la Société ESCHER

WYSS a trois sections de compressions.

L’air est aspiré par la caisse d’admission 1 et il passe successivement par la roue 2 du
ler étage, son diffuseur 3 et le canal de retour 4 et 5, pour entrer au deuxiéme étage, en
suite par le collecteur 6, I’air est transporté vers le réfrigérant intermédiaire 7 (voir le
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détail b) Apres le refroidissement, I'air arrive par le canal 8 a la deuxieme section de
compression (également a deux étages) pour étre refroidi la deuxiéme fois. La derniére
section de compression contient 3 étages, aprés lesquelles I’air quitte le compresseur par
la volute d’échappement 9. La pression effective a la sortie est égale a 8 bar.

Le compresseur est entraimé par un moteur électrique par I’'intermédiaire d’un
multiplicateur a engrenage.

un étage d’un compresseur centrifuge permet d’atteindre un taux de compression
[1=p3/po important, a partir de 1,5 pour les roues a aubes inclinées en arriére jusqu’a 5,6
pour les roues a aubes radiales pour lesquelles la vitesse périphérique U, = 300 a 600 m/s.
Donc, un compresseur radial multi étagé n’a pas beaucoup d’étages.

ﬁ,k

N .l.. SORTIE

. DEAU

4 ~ 1
1

_/

L

-l

\

figl11.2.Compresseur centrifuge’ de la Société ESCHER WYSS

a)coupe longitudinale,

b) réfrigérant intermédiaire.
1-caisse d’admission,
2-roue du ler étage,
3-diffuseur,

4 et 5-canal de retour,
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6-collecteur intermédiaire,
7-.refrigerant intermédiaire,
8-caisse d’admission intermédiaire,
9-volute d’échappement.

I11.3 Construction des roues centrifuges :
11 existe deux types principaux de roues centrifuges :

Les roues fermées avec, généralement, des aubes couchées en arri¢re par rapport au
sens de rotation ; les roues ouvertes avec, généralement, des aubes radiales.

Les roues sont dites fermées lorsqu’elles possédent, non seulement un flasque arriere
li¢ a ’arbre d’entrainement de la roue, mais aussi un couvercle ou flasque avant évidé au
centre pour permettre I’admission du fluide dans la roue (figure 111.4).

E flasque avant _
l%ﬂasque arriere "\'

Fig.IIL3 : roue centrifuge fermé Fig.111.4 : roue centrifuge ouvert

Pour constituer la partie tournante d’un labyrinthe d’étanchéité ; des flasques arriére
avec un évidement pour le passage de la clavette d’entrainement et un trou central pour le
passage de ’arbre.

Un intérét de la roue fermée pour les aubes couchées en arriére est d’éviter la flexion
des pales dans leur plan. On peut aller ainsi jusqu’a des vitesses périphériques de I’ordre
de 330 m/s.

Pour pouvoir atteindre des vitesses plus élevées, il faut supprimer le flasque avant,
dont les contraintes deviennent prohibitives et surchargent le flasque arriére; on parle
alors de roues ouvertes, mais il faut aussi utiliser des aubes radiales afin que les forces
massiques s’exercent dans le plan des aubes et ne créent pas de flexions.



Chapitre 3 : compresseurs centrifuges 21

Dans la construction, il existe des fuites entre le coté en surpression de la pale (coté
qu1 avance) et le coté en dépression (face qui recule) dans le jeu entre pale et carter. Ce
jeu a une influence trés nnportante sur le rendement, pour la minimiser, on essai¢
d’adopter une loi telle que : e / b® < 3%, Avec b, largeur du canal en périphérie, e jeu
entre pale et carter

I11.4. Choix du matériau de construction des roues centrifuges :

Les matériaux les plus utilisés sont des alliages a base d’aluminium, de titane ou des
aciers.

Lorsque les températures sont inférieures a 180 °C environ, on peut employer les
alliages légers (gain de masse et de prix de revient) : AU2GN pour les parties tournantes
et AG5 pour les parties fixes, mais, bien souvent, les risques d’érosion et d’absorption de
corps étrangers condamnent 1’emploi de ces matériaux qui sont alors remplacés par des
aciers du type Z5CN17-04 (17-4-PH) ou du titane TA6V, si le bilan de masse I"exige.
Jusqu’a des températures de I’ordre de 350 a 400 °C, on peut utiliser les alliages de titane
TA6V et TA6ZrD, c’est le cas notamment des rotors centrifuges des machines
aéronautiques.

Aux températures plus élevées rencontrées dans les derniers étages de compression, il
faut utiliser des alliages réfractaires du type NC19Nb (INCO 718) pénalisés en masse et
temps d’usinage.

I1L.5 : Triangle des vitesses :
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A Pentrée du compresseur, on peut définir :
la vitesse absolue V,telle que :
Vl‘:Q /S =Q / 21[R|C

la vitesse d’entrainement U| qui est tangente a la circonférence inténieur de la roue
telle que :

U[= R| (1]

le triangle se ferme alors par la vitesse relative W, qui est la vitesse que verrait un
observateur placé sur la roue avec, de fagon générale :

V] :Ul +W]
le :U12+v12

\/ < v lu == A lu= Vl (radlal)

A la sortie de 1a roue on a également :
V,=q/s=Vsina
(Projection de V;sur le rayon)
Vo= V>cosa
(Projection de V, sur la tangente 3 la roue) ;

tga= Vy,/ Vi,

La vitesse d’entrainement U, telle que :

Uz mRz i)

La vitesse relative W javec

V=U+ W,

w2=V2u/ sin (I“Bg)
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I1L6 : Comparaison entre compresseurs centrifuges et compresseurs axiaux

Il convient de comparer entre ces deux types de machines afin de
comprendre le pourquoi de lutilisation des compresseurs centrifuges dans
certains domaines et Iutilité d’utiliser les compresseurs axiaux dans d’autres.

fortes poussées et aux niveaux
de vol élevés.

Avantages Inconvénients
-Simplicité de réalisation. - Débit linuté,
- diamétre hors-tout important
- cotit de fabrication faible, qui augmente le maitre couple
du moteur,
- résistant et robuste, peu - taux de compression hinuté a
Compresseur sensible a 'absorption de corps | environ 6.
étrangers et au phénomeéne de - changement de direction de
Centrifuge pompage. I"écoulement qui angmente les
pertes par frottements,
- entretien facile. - utilisation restremte a des
moteurs de faible poussée pour
i des niveaux de vol peu élevés.
- débit important. - Réalisation délicate.
- taux de compression élevé en | - technologie employée et
fonction du nombre d’étages. matériaux cotiteux.
- direction et sens de - fragile et sensible aux
I'écoulement axial, ce qui a 1on de corps étrangers
Comp resseur Axial permet de réduire le mgitrc am'au phézg:m de
couple par rapport au centrifuge. | pompage.
-adapté aux réacteurs de trés - entretien lourd et couteux.







Chapitre 4: etude énergitique et aérodynamique 24

IV.1 : étude énergétique :

Le couple dii aux aubes sur le fluide est égale a :

Co=qm(R2V2-Ri V1) SRRSO i i, 5 |
La puissance sur ’arbre est :

P=Cpn.® =qu(UsV2-UiVi) I8 i n(IVL2)
Le travail spécifique
Tabre=(UaVa-U Vi) Jkg o (IVL03)

Le principe de conservation de I’énergie (1er principe de la thermodynamique)

a2
Stm+8Qm=dU+dEc=dU+d(VT) e (IV.9)

dtext :travail échangé avec I’ extérieur.
le second principe :

8Q.=TdS-dt; avec dr=0 e eenenn e (IV0S)
Théoréme de ’énergie cinétique :

La variation de I’énergie cinétique d’un systeme pendant le temps dt est égal au
travail total des forces (forces extérieures +forces intérieures) agissant sur ce systéme
pendant le temps dt.

2
d"7 =87,y +0T, avec Oty =PdV- dt

2
Soit dY2—=51m+ PdV- dt; e (1V.6)

OTe s€ décompose en deux termes :
-travail sur ’arbre.
-travail sur les faces terminales.

8T eq= STapre—d(PV)-gdZ (VD
En combinant (4) et (7).
2
(4) —> 8T +OQu= dU+d(V7)

(7) —> OTex™ OTarbre —d(PV)
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2
— 8T s+ Q= AU+ d(PV) +d("7 )
2
8Tt 0Quq= d(U+PV)+ d( 3{) avec U+PV=l

BT arbre HOQex=dH+ d(VT) e (IV.8)

1* principe systéme ouvert
IV.1.2 : Expression du travail sur ’arbre d’un turbomachine :

le théoréme de I’énergie cinétique s’écrit :
V2
d(~;—)= 3Ty HPAV-37¢ e e e TVL9)

Le travail échangé avec ’extérieur est relié au travail échangé sur I’arbre & pour
eXpression :
OTex™ OTarpre - A(PV)-g dz R (TVLIO)

En combinant (9) et (10).
d( 1"2— Y= 8tutre - dPV)+PAV-5T; -g dz

2
d(l’z—F Statre -VAP-g dz-87
Soit
2
Sta,b,,=VdP+d(-yi—}F8'r;+gdz e (IVAD)

Entre deux états (1) et (2) avec v=1/p

2
—— 1y +g(Zr-Zy) e {IVAD)

Nota:
Pour un écoulement dans un tuyére ou canaux fixes (dans lequel il n’y a pas de

travail échangé) on a :

P Vv, o

il > +‘tf +g(Z2-Zl)=0 ...........“.(IV.IS)
2

..l._,.H

Si le fluide est incompressible (p=constante)

2 2
£ -A +V2 ;V, +g(22‘zl)ﬂf ={) e IV14)
P




2
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La seconde forme du travail sur I’arbre est obtenue a partir du théoréme des
quantités des mouvements.
Tabre—U2 V2u-Ui Vi SNUTTRTSTRRRRTRTRRRRRTON @ '8 &)
V=U+W
W=v-U 3 3
W=VZU22UV.cosa
Or V cosa=V, = W2=V2+U‘°‘-2UVu o
T
VZ+U?-w? v
= UVu=————2—
..(1V.16)
En remplagant dans (15)
2 2 2 2 2 2
Tm1_2=v 2-V, +U :-U" W™ -W, (IV.17)
2 2 2
La 3™ forme est le premier principe de la thermodynamique
» Ecoulement permanent
» Turbomachines adiabatiques (Q=0)
= Tarbre + Qext =AH +AEC
Vi -v?
= Tabee —H-H) +—— ( [VlS)
En définissant I’enthalpie d’arrét (totale)
2
2
= Tabre —Hip-Hu .(1V.19)
Un gaz Parfait =
Tabre =CP(Ti2-Ti1) ..(1V.20)
N.B: St =0 (tuyére canaux fixes)
= H;=constante = H;;= H;; ...(IV.21)
>
v/? A
= Hl+7‘= Hy+— .(IV.22)
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Ces trois formes d’expressions du travail sur I’arbre peuvent étre combinées :
T dP V-V
(13)— Tabre = ?*'—2"—[— +8(Zy-Zy St
I
V2, -V’
(18— Tarbre =H2-Hj +—2—-—1-
Si Z=constante —
2
HH, =] %Hf(l-Z) e (1V23)
]
2 2 2 2 2 2
(17) Tubre_v 2-V, +U 2-U,” W5 -W,
2 2 2
2 2
(18)—> Tatre =g Hy +- 2
2 2 2 2
= Hy-H=Y 2;”* B 22““" o (1IV.28)
NB:
Turbomachine axiale U,=U,
w,’ w,?
Hy+ 2‘ =H,+ 2‘ ceeeeeenn-an (IV.25)
Hir;=Hir (enthalpie d’ arret relative)
2
AvecH;R=H+—v—g— e (IV.26)
IV.1.3 : Ecoulement dans les canaux fixes
Equation d’énergie (W=0).
hiz=his e (IV.27)
2 2 2 1
:h3+%=m+%— — > hyh=Y “;V S (IV28)
Rendement isentropique de compresseur :
= e ~Hs _ 5 He -H, o (IV.29)

H,-H, V4-V%
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H1T )
(T 3i / 4:/ N
¥ A / w2 4
4
A 1 d
Ps
P 1T T 1
3-4 i al
b| a —=
_Z R
¥ 3
h..=h.
h4 13 14
h 3
s
Rendement énergétique de compression :
V2
H,.-H; dl-—%i H,,-H+—~
n= v, o V2, =ab (1V.30)
H,-H,+— —
2 2
Perte d’ enthalpie:
Ps4=(Ha-H3)-(Hais-Hs) (IV.31)
H4is'H3
(Hy-H3)=
Ths
I—Iths I_IJ 1- N
Prm ,, (HiHs) = (HarHs)( ) - (V32)
Ths s
- 7]]‘?
Piy= (Hus-Ha)(— 7 ) .. (IV.33)
En fonction du rendement énergétique
- ”EC
Pi4= (H415-H3+ ) ce(IV.34)

C

Nisc< Nec
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IV.1.4 : Ecoulement dans les canaux mobiles :
i . '2
HA 2 ' -
*
Y - [:2> V512
— %.a:
2iS
b o B |9 b -k,
|1/ y Ihﬂ
4 P/ 7
i I
Vi | /R "
1
x ¥ ‘ :{ ki
1 h.
h1 i4 S
Dans notre cas W 0.
v, v,
Wu_g zhig—hi]=h2+ 22 ‘h]‘ —é-— e ( ]V35)
v N
hZ'hl‘_"th-ZJ"Tl' 22 (IV36)
Wr12=hyt vy - hy- Vi NV 4 U%- Ul Wh-w'
2 2 2 2 2
2, 2 2 _ 2
Y T e bl (IV.37)
2 2
* * 2 - z
by - b =U’—2Ul— e (TV.38)
NB: turbomachines axiales:
U;=U,- hy =h; enthalpie d'arret relative
S 2
sl E_%L .. (1V.39)
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.nis_st‘Hl - Hy, '2Hl - ( IV.40)
H,-H, VR v,
le-2 + 7 + —i—
Rendement énergétique de compression :
2 2
HZis“H1+K2-3 HZis—Hl+V2
Nec™ 2 = 2 2 2 ...(IV.41)
Hz‘Hl e Wn-z baldfadi
2
H.~H, +K2i
Ne™ v: @ /b .(1V.42)
W, +—
TR2 2
Perte d’ enthalpie:
Py5=(ha-hy)~(hyis-hy) (Iv.43)
- 2 2 2 2
=Wt V- V5)nis(Wrt V5- V5)
=(Wrt V- VA)(1-1) -1V 44)
En fonction du rendement énergétique :
VZ
Pry= (Wrt —-)(1-i) .- IV.45)
Coef de perte :
P,
E1=2 \;2 {IV.46)

IV.1.5 : Etude de ’écoulement dans un étage de compresseur :

a-1 : canal d’aspiration
1-2 : rotor(canal mobile)

2-3 : diffuseur a flasque lisse
3-4 : diffuseur a ailettes canaux fixs
Ao (Va=0) .24
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=N
W

M
7

T

Ihiz

IV.1.5.1 : Evolution dans le canal d’aspiration (A-1) :

Canal détendant, la vitesse du fluide est accéléré et devient V(V,=0 aspiration de
I’atmosphere )

Chute réel d’enthalpie
ha-hy =2 e (IV.AT)
Perte d’enthalpie dans le canal d’aspiration :
V 2
PA_;=§A_;T‘ R RUTR——. ] | & .
E : coef de perte dans le canal d’aspiration
température réelle et isentropique dans le canal d’aspiration :
hA ‘hl
hA- h]=Cp(TA—T;)=, T1= Ta- Cp ( IV49)
F
PA_1=hA-h[iS=Cp (Tl-T[.s) = Tlis: T[ -CL; ( IVSO)
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Pression et masse volumique :
y
p= P, ()" e (IV.SD
Tl
- A
P RT,
IV.1.5.2 : Evolution dans la roue (canal mobile) 1-2
De (42)on a
2
h?.\'s 'h: + Xz“i
Tlec™ W ‘Vza
o2
; & sz
hois-h=Ne Wrt 3 )'"2—
Wr=U,Vo-U) Vi
Vieo = Wr=UxVy
v W
hzis'hlzna;'( Ungﬁ' TI )- TZ S e (lVSZ)
Energie massique communiqué avec le fluide
WT“_‘ Uzvh ............... Jfkg ..................... (WSS)
Puissance périphérique :
Pi=qmWr eeereean (IV.54)
Température réelle et isentropique a la sortie de la roue :
2 2
hyrh =Wy - 2 + A e (IV.55)
GP:
v? v}
Cp(Tr-Th)= WT1-2+—2‘— -Tz
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Vi V?
ot 1V.56
=T+ . (IV.
=5 TZ TI Cp ( )
hoi=hy=Cp (T2 T1)
Tp= Ty + 22~ (IV.57)
Cp
Perte d’enthalpie dans le rou€ :
Py5= (ho-hoig)= Cp (T2 -Tais) « (IN.58)
Pression et masse volumique a la sortie de la roue:
j
PP, (%) ' ..(1V.59)
i
P
=_2 .. {IV.60
PR, ( )
Nombre de mach M;:
V. .
My=--2 .. (IV.61)
VIRT,
IV.1.5.3 : Evolution dans le diffuseur a flasque lisse
Gain réel d’enthalpie:
hy-hy= (V,2-V3H)/2 e IV.62)
Gain isenfropique d’enthalpie:
h3is-h2=l’]i,2_3 (h3-h2 ) ............................. ( lV,63)
Température réelle ef isentropique :
Hais-hy=Cp (T5i-T2)
Tyi=Ts +E§£~:~l}£ .............................. (1V.64)
Cp

H;-h=Cp (T5-T>)
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T=T, +"-*Lj“2 _(IV.65)
Pression et masse volumique
s
p=P,(2%)"" .(1IV.66)
TZ
P
=3 .. (IV.67
PR (Iv.67)
Perte d’enthalpie
P,.5=(hs-hsis)= Cp (T3 —Tsi) ... (IV.63)
coef de perte
=212 . (V.69)
v 2
IV.1.5.4 : Evolution dans le diffuseur a ailette :
Gain réel d’enthalpie:
Hy-hg= (V-V59)/2 ...(1V.70)
Gain isentropique d’enthalpie:
Hgis-h3=M;53.4 (hy-hs) sk A Vs 01)
Température réelle et isentropique :
Hais-hs=Cp (T4is-T5)
TyTgm Ty 4t s V.72
zis 1 dis 3 C p ( . )
Hy-h3=Cp (T4-T53)
T=T= Ty + s (1V.73)
z= 157 13 Cp NE)
Pression et masse volumique :
|
P,~P,=P; (TL)’ : (IV.74)
3
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s 1V.75)
Pz=Ps~ RT, v KAV
IV.1.6 : rendement isentropique du compresseur (1 étage)
r-!
H, -H, T,-T, P s ‘
NisA-Z™= HZ 'HA TZ _':[1A - Tz _ ...( IV.76)
Tﬂ
IV.1.7 : Taux de compression
P
D= L A{IV.TD)
PA
IV.1.8 : coefficient polytropique de compresseur
% Ly
LT,
T,
= Ln PA = n Ln TA
n—l=L L AP 2 (1V.78
n IIPA 1 TA s )
IV.1.9 : Rendement:
1 ol
Ma~ y * . {IV.79)

IV.1.10 : Influence de I’angle d’aubage :
IV.1.10.1 : Aubes recourbés en avant §,>90°:
L’énergie massique sur Parbre
[=U,Vy-U Vg Jkg formule d’Euler
La puissance disponible sur Parbre

P=q(U,Vau-U Vi) JUis
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Ona V;uzUz“"X
= UpytVa,/ tan(n-B,)
Vv, = 9 _ 9 m
P28,  pA2nb,
V, =U,+ ds
P, 2r,b, tan(xr — B,)
r=u,lU,+ 9n =U,*+ U,4.
pE2nb, tan(z — f,) P27 2rb, tan(z — f,)
UzszNTI.'/30
K=b2/2]'2
F*(r;rr—}—v—)z+rfr I 1V.80
30 " 60 p,mKr, tan(z - B,) (Lv-20)
Puissance due aux aubes sur le fluide
pm N 2+A 5 A N
—qm(rgrgb—) (@’ aves A= g i 0 VD)
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IV.1.10.2 : aubes courbés en arriére §,<90°:

Ona
V2u=U2-x

=Uz-Va./ ig 32

I PR— P

P,S, B P 2rb,

px2rb,

tan S,

2 Uzqm

_ Im
p,72r,b, tan B, )

=U*-
i > p,n2rb, tan

Uy=r,Na/30

K=b»/2r,

N 2
i = [f’z.ﬂ"ﬁ) =T

Puissance due aux aubes sur le fluide

2
P%[rzx%] 'F'A(qm)z avec A=

B,

N q,

r 2
60 p,7Kr,” tan f,

r’fﬁ
2 30‘1

p,m2r, K tan f3,

<0

...... (1v.82)

.. (IV83)
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L’aube couchée en avant accroit la composante tangentielle V», ainsi ia vitesse de
sortir V,

Pour des bonnes roues b,/ d,=0.04 2 0.06

IV.2 : Etude aérodynamique :

D’une facon générale, la mécanique des fluides des compresseurs peut étre
considérée sous deux aspects : I’aspect canaux et I’aspect profils.

Dans le premier cas, on considére que le fluide est guidé par des parois qui
délimitent un canal.

Dans le second cas, on considére que le fluide s’écoule autour de profils
ressemblant a de petites ailes d’avion.

Dans le cas des compresseurs centrifuges, on considere 1’aspect canaux.

Le schéma ci-dessous, les fleches bleues étant associées a ’écoulement relatif, tel
que le verrait se déplacer un observateur li¢ a la roue mobile ;

Fig. IV.1 : Ecoulement de fluide

IV.2.1. Directrice d’entrée :

La directrice d’entrée (figure.IV.4.a) incline les filets fluide, de fagon & créer une
composante tangentielle v,, a 'entrée de la machine.

Si cette inclinaison s’effectue dans le sens de la rotation, 1’accroissement de la
variation d’enthalpie totale : A H, = upva, — Uy vy, se trouve réduit, de méme que le
taux de compression et le débit. Cependant, le rendement est peu affecté.
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<

t pas entre deax pales
€ cordedelapale
¢ angle de calige

® ®
Fig. 1V.2: directrice d’entrée

En général, la directrice (appelée aussi distributeur ou pré rotation) comporte de 5
pales (minimum pour avoir une veine homogéne) a 10 pales (maximum pour avoir un
prix de revient raisonnable), la commande s’effectue par biellettes ou par pignons.

Le pas relatif t / 1 (figure.1 b) est de I"ordre de 1 de telle fagon que la directrice soit
entierement fermée au calage : @ + = 90° ; tandis qu’il ne joue aucun role pour ¢ + =
0°ouv 1,=0).

La déflexion des filets fluides ¢ est moindre que I’angle géométrique ¢ + ; 1l ressort
d’essais que I’on a approximativement : ¢ / ¢ += 1—0,7cos ¢ +.

Les profils des pales, biconvexes symétriques, ont des épaisseurs relatives ¢ / 1 de
Pordre de 5 a 7 % ; des tdles affitées en bord d’attaque et bord de fuite conviennent a
la rigueur

1V.2.2. Roue mobile :

Les roues comportent en général un nombre de pales z variant de 16 (compresseurs
subsoniques) a 32 (compresseurs supersoniques) ; moins de 16 pales créent des
décollements et plus de 32 pales des frottements importants.

L’entrée de la roue, appelée avani-roue, ne possede souvent qu’une pale sur deux (8 a
16 par conséquent) pour éviter le blocage du débit.

Les roues ouvertes ont un rendement un peu moins bon que les roues fermées, mais
elles peuvent tourner plus vite, donc avoir un taux de compression plus élevé.



Chapitre 4: etude énergitique et aérodynamique 40

Avantyoue I

\\-“

Rove

Fig. IV.3: roue mobile centrifuge

Les roues a aubes couchées en arriére ont un rendement un peu supErieur aux roues a
aubes radiales, mais elles ne peuvent tourner aussi vite et ont de ce fait des taux de
compression un peu moindres.

Disons qu’une roue ouverte actuelle a aubes couchées en arri¢re peut tourner jusqu’a
470 m/s en exécution industrielle & grande endurance (taux de compression de 3.2) et
jusqu’a 600 m/s en exécution aéronautique (taux de compression de 7).

Le taux de compression de la roue est donné par le rapport de la pression totale a la
sortie de la rouc a la pression totale a ’entrée de la machine :

— V8

ir
AT Y:)l(rRy_l _1)
’;admue == AT e e P —  smmmmemveses UVSS)

reelmachie

§ N
¥ 4 :
a/roué ouverte b/roué fermé
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a/ roue radiale b/ roue a aube
couché en arriére

Fig.1V.4 : Roué mobile centrifuge ouvert ou ferme
a aube radiale ou couche vers P’arriére
1V.2.3. Diffuseur et volute :

Le diffuseur a pour but de convertir en pression I’énergie disponible sous forme de
vitesse a la sortie de la roue.

La volute a pour fonction de conduire le fluide depuis la sortie du diffuseur (espace
annulaire) jusqu’a la bride de sortie.

Fig.1V.5 : diffuseur et veloute dans un compresseur centrifuge.

11 existe deux fagons de réaliser un diffuseur :
» Le diffuseur lisse entre deux plans paralleles est le plus simple
(figure.VL.5.a). Pour obtenir un bon ralentissement, le rapport des rayons
R3/R2 doit étre au moins égal a 1,5.

Le diffuseur lisse fonctionne généralement un Mach d’attaque de 1.
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> Le diffuseur aileté (figure.V1.5.b) utilise généralement des pales droites ou
courbés situées entre deux plans paralléles, dans ce cas, le ralentissement est
plus énergique.

Le diffuseur aileté peut fonctionner correctement jusqu’a un Mach d’attaque
de 1,2 a condition d’adopter des bords d’attaque pointus.
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V.1: Introduction :

Notre ftravail de dumensionnement consiste mnilialement & calculer es
dimensions générales de la roue aubée afin d’en définir I'ossature, de cetie
derniére pourront étre développés les détails géométriques et fa forme finale

V.2: Loi de similitude paramétres adimensionnels:

Les conditions a satisfaire pour une application rigoureuse de la similitude
entre deux machines sont :
Similitude géométrique, comprenant Uépaisseur des atleltes, la rugosue de la
surface... etc.
Similitude dynamique, il s’agit de la similitude des forces.

Si deux systémes sont dynamiguement similaires alors Ics forces au niveau des
potnts similatrement locatisés ont un rapport détermung.

Les forces auxquelles on s’intéresse sont celles de pression, de viscosité et
d’élasticité (compressibilité), Végalité devra done avoir tieu pour le coellicrent
de pression, le nombre de Reynolds et le nombre de Mach.

1t est généralement impossible de satis{aire toules ces conditions en méme
tcmps, ccpendant, ¢t pour unc premilrc approximation, ccrtaincs forces
pourraient &tre négligées telles que celles dues & la viscositg, dés lors ia
similitude pourrait étre établie,

Cect dit, il est nécessaire de considérer les parametres & négliger, l est par
exemple inconcevable de négliger I'effet de la compressibilité pour les étages a
taux de compression élevés si 'on veut avoir une similitude correcte.

Lc¢ dimcnsionnement consistera tout simplement a choisir e type de machine
puis les dimensions pour 1a fonction spécifiée (avec un debit massique, un taux
de compression et une vitesse de rotation connus), la vitesse spécifique peut éire
obtenue dircctement de la figure (V. 1), ainsi nous permect d obtenir e diamde
spéciligue de la machine de la ligure (V.2).
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Maintenant, si ces données sont indisponibles, la géométrie de la machine ne pourra
étre définie qu’a travers le développement des lois fondamentales de la
thermodynamique des fluides.

10~ Macthimes
hybndes
=T s
08 - /—\
/ e
E f AN
‘E‘ 06| \\
4 / Machmes b
5 Radiales Mt:lhmcs
“ 04 i o0Ales
vitesse specifique
R B o i e
1 2 4 68 2 4 632
10 2 10 20

figV.1: graphe de rendement
en fonction de la vitesse spécifique

~ ~. MNechnes
T e, Anales

.
Machmes ™. s
10 taciales \
03 |- T
06 | vitesse specifique

Diamétre spécifique
F-%

64 ! | | 1 L 111 1
ol 0z C4 06081 2 4 61310 2 &

Fig V .2 : variation du diamétre spécifique
en fonction de la vitesse spécifique
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V.2. Application des lois de Ia thermodynamique des fluides :

La variation d’enthalpie entre I’entrée et la sortie du rotor est :

P
AHt=_q—m‘=UzV2U-U1V1U (V])

m

En appliquant cette expression pour un gaz parfait :

I

2 14 ”;1 O, TP vl V)

a1 01

Pour un écoulement isentropique, on a
r-t
(P_m) -1
s = Py, e (VL3)
Toz e

T(H

En injectant I’équation (V.2) dans (V.3) on obtient le rapport des pressions totales

i

P.\7 -1
(P_ﬂz) -l %T— Maa (Uz Vzv o UIVIU )
(5.4) Mo o

On cherche a déterminer Muq; V p €t V 2.

La composante tangentielle des vitesses a I’entrée sera considérée nulle car on
supposera une prérotation nulle (absence du distributeur) pendant toute notre étude.

7 \ {\
vy i \wv W,
« 1
1 ﬂ Di al ﬂL
“l "

"
) {b) o (©
prerotation nulle

(a) prerotation negative
prerotation positive

Fig V .3: Triangle des vitesse a I’entrée de rouet
avec un écoulement parfaitement guidé
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Si I’écoulement dans le rotor était parfaitement guidé par les ailettes, le triangle
de vitesse a la sortie du rouet serait comme décrit dans la figure (V.4) pour le cas
d’aubes radiales (a) et inclinées vers ’arriere (b).

Pour ce cas idéal, et pour une roue a aubes radiales 1’expression de la composante
tangentielle de la vitesse a la sortie serait comme suit :

V 2u == U2 P e N Y I T I Ty (V.S)
Pour une roue a aubes inclinées vers 1’arriére :

V2u=U2+W2 COSB p2 ...(VG)

{b)

aubes radials aubes couchés vers 'arriere Fig V .4:

figV.4: Triangle des vitesse i Ia sortie de rouet
sans glissement

En pratique I’écoulement ne peut étre guidé parfaitement par un nombre fini
d’ailettes,on dit alors qu’il y a glissement, cect provoque une modification du
triangle des vitesse a la sortie comme montré dans la figure (V.5).

Le glissement a pour effet de réduire ’amplitude de la composante tangentielle de
la vitesse par rapport a ce qu’elle devrait étre dans le cas idéal. , ceci a bien sur pour
effet de réduire le taux de compression de I’étage.

L’effet indésirable du glissement est que, pour obtenir le taux de compression
requis, le rotor devra avoir des dimensions plus grandes ou alors tourner a une
vitesse plus importante, ceci entraine ’augmentation des contraintes mécanique sur
le rotor et des pertes dues aux frottements, donc une diminution du rendement.

Afin de pouvoir évaluer ce glissement, on définit un coefficient de glissement
sous la forme suivante :

14

G=1- 2lissement —1- - Vg

U, U,

V.

2ucs

e c.qﬁab.nqh(v-;'



Chapitre 5 : dimensionnement preliminaire de la roue centrifuge 46

Ve V giss

s

r

<
L ™)
~
LY
-
b
Y )
-
-
-
-
[
~
~
-~
~
~
-
e
>
'
”
'
&
-
1]

rd
~

rd

pri

~
- - - -
e

1}
. ' \\ P
/ : B 2 ‘\ R pz D\

AP " { ; f ‘
i vw Vm
%
? Vo~ U2 ; = V2uw

(a) (h)
aubes radiales aubes inclinée vers l'arriere

Fig V.5:triangle des vitesses 2 la sortie de rouet
A partir du triangle des vitesse figure V.5 on a:
Vzu':GU-2+V2ll / tanﬁpz e e et V.8)

Les travaux entrepris par « Buse Mann » et complétés par « Wiesner » ont pu
aboutir a une équation semi empirique décrivant le coefficient de glissement comme
suit :

COS
==Y 12 e (V9)

20.7

z nombre de pales de la roue mobile.

V.3: Dimensionnement du rouet :

Si les seules données disponibles pour le concepteur sont le débit massique, le
taux de compression de 1’étage ainsi que la vitesse de rotation de la machine, il est
clair que d’autres paramétres devront étre supposés avant d’appliquer les équations
fondamentales.
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La cause la plus fréquente de dissipation est celle due aux frottements, celle-ci est
directement proportionnelle a la distance que parcourt le fluide a I’intérieur du rotor
et au carré de la vitesse relative.

Il y a aussi les pertes causées par les fuites au niveau du jeu entre pale et carter,
elles sont proportionnelles au rapport e /b i

V.3.1 Dimensionnement a ’entrée du rouet :

Les paramétres géométriques a spécifier dans cette section sont : le rayon de
’arbre , le rayon intérieur du rouet et I’angle d’écoulement a I’entrée du rouet
(Fig V.6).

Fig V.6: entrée de la rouet

Le rayon minimum de I’arbre est défini par des approches mécaniques prenant en
considération les contraintes dues a la torsion, les phénomenes vibratoires ainsi que
le matériau utilisé.

Le calcul du rayon intérieur ne sera possible qu’apres la spécification du rapport
radial ry [T 2.

Krysinsky stipule dans son ouvrage qu’une roue optimale a un rapport des rayons
compris entre 0.35 et 0.65

Pour un écoulement avec prérotation nulle (V,,=V),), le triangle des vitesses a
I’entrée de la roue n’est qu’un simple triangle droit, on a donc :

W=V, 4U =V 40 o (V.10)

Le débit massique adimensionnel est donné par
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r PV,
g — ZQm s 12 (1 = VZ) 171
m, Ppdy N Po1%,

Ou v =r,/ r;, ’équation (V.10) peut étre réécrite comme suit :

3r-1

M.lz V. M0 (]+ 72_1M12JT?:]_) ceveeneeeeen (VLID)

OuMu=U2/a02

.Cette équation est représentée graphiquement figure (V.7)

1.2 -
1.1 -

1.0 -

r
1

0.9 %

0.8

0.7 }-

0.6 |

0.5 |-

Nombre de Mach relatif M

0.4 =

i 1 1 i | 1 M1

Fig V.7 : la variation de nombre de mach relatif a I'entrée (M"))
En fonction de nombre de mach absolu a I'entrée (M,)

On remarque qu’il existe une valeur minimale du nombre de Mach relatif pour
toutes les valeurs spécifies est

2

oM ,
(1-v)°

e (V12)
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Des droites représentant les différents angles d’écoulement a ’entrée ont ét¢
introduites sur la méme figure, on y voit clairement que le nombre de Mach relatif
minimum est obtenu pour des angles variant entre -56 et -64 degrés.

L’équation (V.11) peut étre réécrite en fonction du nombre de Mach relatif et de
I’angle d’écoulement a I’entrée comme suit :
M}? M’ *sin B, cos B, e (V13)

2 Iy-1

1-v
_ 201
(1+ 2’--JM'lz cos’ ﬂlj ’
4

1.’angle d’écoulement qui donnera un débit massique maximal pour n’importe
quel nombre de Mach relatif spécifié peut étre obtenu en dérivant I’équation (V.13)
par rapport a B, le résultat sera considéré égal a zéro, on obtient :

3+ M} g b 4M'?
IM'? B+ mif ) (V.14)

Cette expression est représentée graphiquement figure (V.8) avec les angles
d’écoulement en abscisse.

cos’ B, =

04
12 '

’
1

1.1 e R rm — .02

104 ‘\'L"“'“—“—-—-—»--—ﬁ.-;wﬁ -

093 ~ ! e 0.2

S i oM /(1 v )2
n R : W)

0‘7 - -

Nombre de Mach relatif M
i
|
A

06

i 1 4
B
- 50 - 60 -70
angle d’ecoulement a I'entrée

Fig V.8 : nombre de mach relatif i 'entrée
en fonction de I'angle d'ecoulement a I'entrée
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Pour n’importe quel débit massique, le concepteur peut minimiser le nombre de
Mach relatif a I’entrée en calculant ’angle d’écoulement a partir de I'équation

(V.14)

La figure (V.8) montre que le choix d’un angle d’écoulement de plus ou moins 5
degrés par rapport au point minimum entraine a une augmentation du nombre de
Mach de I’ordre de 1 pour cent..

On remarque, par exemple, qu'un angle de -60 degrés est une estimation
acceptable pour un large domaine des valeurs du nombre de Mach relatif.

V.3.2 Dimensionnement a la sortie du rouet :

Les paramétres géométriques a spécifier dans cette section sont : I'angle de
calage des pales a la sortie, leur hauteur ainsi que le diametre extérieur de la roue
mobile.

Les avantages des roues a aubes inclinées vers I’arriére sont :
La réduction du nombre de Mach absolu a la sortie du rouet ; Une puissance
absorbée réduite; Une courbure plus profilée (aérodynamique) permettant de réduire
les pertes dues aux interactions ailette/ailette et aux écoulements secondaires qui en
sont généres.

Pour notre analyse nous allons spécifier les valeurs du rendement adiabatique de
I’étage ainsi que du coefficient de glissement comme étant respectivement 0,8 et
0,85.

Johnston et Dean (1966) ont montré que I’angle d’écoulement optimal a la sortie
se trouve entre 63 et 68 degrés, de la méme fagon Rodgers et Sapiro (1972) ont
estimé que 1’angle optimal se trouve entre 60 et 70 degrés.

Un angle d’écoulement a la sortie de 65 degrés sera adopté durant tout le procédé
de dimensionnement, et il sera systématiquement varié pour montrer 1’effet d’autres
suppositions.

Le taux de compression de I’étage est en fonction de la vitesse de la roue et avec
la supposition d’une prérotation nulle, I’équation (V.4) peut étre réécrite comme suit

Z;I
7 =1+(y-Dn, _.__U2V§" SOOI, ‘% | &

a02

La composante horizontale de la vitesse est donnée par I’équation (V.7) et peut
étre réécrite en fonction de I’angle a ; comme suit :
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GU ,
Vaw =AUy = —— = o (V.I5)
1 — Bp2

Le taux de compression devient alors :

-1

77 =14 (D g AM,? o (V.16)

Pour un taux de compression donné, la vitesse adimensionnelle a la sortie de la
roue M, est obtenue directement de 1’équation (V.16) ; il est donc possible de la
faire varier pour couvrir un domaine de taux de compression.

Le rapport de températures totales est obtenu soit de la définition du rendement
ou de I’expression suivante :

.;1.9.2_ =1+(y=DAM,? e (V1T)

01

Le nombre de Mach M, est donné par V,/ a, et peut étre réécrit comme suit

V, _Vagay

M, =
a, dydpa,

Puis développé vers:
Avec V,=V,sin a,

j\/[2 = VZ“ 1 []BIT‘EJ SR HE RIS A el W e L)
ay, sina, \ 1,7,
Avec 'expression de V,, de I’équation (V.15) ; Typ/Ty; de I’équation (V.17) ; et
Ty . @-D ,
T, =]+ TMz

L’équation (V.18) peut étre développée en :

MA
M, = sing, (V.19)

2 A
‘/1+(y*1)M,, )
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Cette expression est représentée graphiquement figure (V.9) pour un angle
D’écoulement a, = 65°, il apparait clairement que 1’adoption d’aubes inclinées vers
I’arriére entraine a la réduction du nombre de Mach M, et ceci quelque sott la vitesse
de rotation du rouet.

By= e g 16
~ 07 2 - -
4 - 1y ra=0. 7 ¥
% 1 o = 65° ’: ) v,
5 A L - 1 | S P
| G=085 L T
s 10 6 . e m T
= I R .
g 08 04 e A 50
ks T
06 W L 5 53
- Beo . - . 20 "~
-20 i e oOREpeSESich
5 02 &) ; i
= T -66
] 1 I ] ] I } I i i

0 02 04 06 08 10 12 14 16 18 20
vitesse périphérique adimenssionnelle(Mu)

Figl V.9:I'influence de la vitesse périphérique adimenssionnelle (M,)
Sur le nombre de mach absolu a 1a sortie (M)

Ce graphique peut étre retracé pour différentes valeurs de I'angle a5 ; la figure
(V.10) montre la variation de M, en fonction de I’angle a, pour des taux de
compression de 3 puis de 8.

14 | -
- - - ——— 0
£ 12 Thee
= T,
- — - — e B
B 115 21 SO e W
S e A TERD e
2 _ Lo ITIII Ty B
- O3 o T e
,§ I
E Cé = s T T Taas de ecTapresswnr X
3 Tawr de scrmpiramon 7
LU I
_g 1038 G ~C35
e
A c2
t IRI R S 1 ez
0 L3 A5G 77 7% 89

Fig V.10 : le nombre de mach absolu a la sortie (M;)
en fonction de a;
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L’application de I’équation de continuité entre I’entrée et la sortie du rouet nous

donne :
2

ra
9m =P T 1, 2(1" —5 )Vii=p227n0,0, Vi, B
h

Avec B coefficient d’obstruction du rouet et

V1 Q01

2sz _ p1r12 (1_v2)

2
r, Dol aO]V2n (V21
L’application de ’équation (V.21) nécessite la spécification du rayon de I’arbre
(moyeu), celui-ci sera supposé comme étant égal a 0.4 pour Pinstant, on expliquera
plus tard comment le déterminer. Mais le probléme majeur a I’application de cette
équation est le calcul de la densité p 5, avec la supposition de rendement du rouet nR
égal 4 0.9 et restera inchangé pour les exemples pris.

Pour obtenir la densité, les conditions totales doivent étre converties en conditions
statiques :

7
Po _ (1+ y—1 Mzz)”“ e (V22)
P, 2

1.’équation d’¢tat nous donne :
Py _ PP Ty e e e e ana(V.23)

Po FoFor 10T,
" L’équation (V.21) peut maintenant étre réécrite sous la forme suivante :

2b,B  p,p, .a
22~ 0112(l_v2) 1r&ot PR v

v, Por P ayV,,

Les inconnus restants dans la partie droite de 1’équation 5.21 sont py; /p), vi, fag
et Vy /agp, et peuvent étre facilement déterminés :
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A 1M co$ ,6{
A 2

W_nh__ U

4, 4y am tanﬂ] as > tanf
V. Vu

a, ayutana, a, tana,

En faisant systématiquement varier M, et 11/ 1, , et en maintenant les valeurs des
autres variables constantes, la variation de la hauteur adimensionnel by/r; en fonction
de la vitesse périphérique M, est représenté figure (V.13). Ont aussi ét€ introduites
dans la figure (5.15), les courbes représentant les nombres de Mach relatifs a Pentrée

et les droites représentant les taux de compression.

Technique d'inginieur B4210, 4230
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INTRODUCTION :

Le présent chapitre a pour but d’établir un algorithme & partir des résultats du
chapitre précédent puis de [’appliquer pour la conception d'un programme
informatique pouvant étre facilement utilisé par le concepteur pour ces travaux de
dimensionnement.

VL.1: conception de I’algorithme:

Afin de concevoir I’algorithme de dimensionnement, le concepteur devra dabord
spécifier les paramétres suivants :
Le taux de compression de I’étage du compresseur T
Le rendement adiabatique de I’étage 1,
Le débit massique a I’intérieur de la roue mobile gy
La pression totale a I’entrée du rouet Py
Température totale a I’entrée du rouet T,
Et finalement la vitesse de rotation de la roue N.

Les hypothéses a prendre sont les suivantes :

Le rapport des chaleurs spécifiques : y

La constante des gazr ;

Un angle d’écoulement a Uentrée B,=—60°

Un angle d’écoulement a la sortie du rouet a,= 65°;

Un nombre de pales z= 24 ;

Un coefTicient d’obstruction de laroue B=095 ,

L’alliage « 45 SCD 6 » avec une contrainte admissible Gy = 1250 N/ mm.

Pour ce qui est du choix du matériau, I’alliage « 45 SCD 6 » a une bonne résistance
a 'usure et est largement utilis€ pour les arbres de torsion.

V1.2 Calcul de ’angle de calage des pales a la sortie de la roue mobile « By» :
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En prenant en considération les données et hypothéses citées précédemment, la
méthode retenue pour le calcul de ce paramétre consiste a faire varier cet angle de -60°
vers 0° et de calculer pour chaque valeur M; correspondant, I’itération sera
interrompue pour 1’angle qui donnera la valeur de M; la plus proche de I'unite
(inférieure). Cette méthode permet de respecter les limitations du diffuseur (Mach 1)
tout en réduisant la vitesse de rotation de la roue mobile

Le calcul se fait comme suit :
Pour une valeur donnée de B,
M , est obtenue a partir de I’équation

G=1n,/cos 2

0.7
Z

nous avons a partir de I’équation:

MA
M, = sina,

\/1+(y—1)n4,21(1—

4
2sir’

Une fois I’itération ainsi que les calculs exécutés, les paramétres By, M, et M sont

définis.
an= V er 01
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Le nombre de Mach relatif a I’entrée M'lpeut étre déterminé a partir de I’équation
suivante :

V1.3 Calcul des rayons « rj rz»:

La vitesse adimensionnelle M, étant définie et 1a vitesse de rotation N donnée, donc

UM, 71T
60U ,

rz =
27N

Le calcul du rayon intérieur de la roue r; ne peut se faire qu’apres avoir spécifi€ le
rapport 1,/r; le plus adapté pour le concept, Krysinsky stipule dans son ouvrage qu’une
roue optimale a un rapport des rayons compris entre 0.35 et 0.65 et en considérant le
domaine des taux de compression entre 2 et 8, on obtient facilement la relation
suivante par interpolation :

/0025 (r—2) i
¥ |

0.35

Déslorsona:

V1.4 Calcul de la puissance absorbée :

L’équation (chapitre Il § 1) nous donne I’expression de la puissance absorbée et
pour le cas d’une pré rotation nulle, nous avons :
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Uzqm

2 =
P=qu(U;+Aqn) avec A pr;z'dzb2 tan(:r—ﬁz)

V1.5 Calcul de la température a la sortie de la roue mobile «T 2 » :

"2 14 (r-1)AM,]

01
V1.6 Calcul du rayon de ’arbre « ry» :
Caractéristiques du matériau :

45SCD 6 { 6, =1600 N/mm?; 6 ym = 1250 N/mm’ ; p = 7850 Kg/m’ }
Condition de résistance a la torsion :

_<1-
— ¥ adm
ot

Tadm — 0.6563d4m

Ceci nous donne:

M,
d, >3
\/0.65 ol | = A S

avee

|\Y i
@

P : puissance absorbée ;

_ 2r N
60

@®

Pour réaliser la condition sur le rayon, « r, » sera systématiquement arrondi vers la

valeur supérieure multiple de 5.
Ainsi le rapport v =r, /r; défini
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V1.7 Calcul de la hauteur de la pale « b; » :

Tous les paramétres géométriques et aérodynamiques étant a présent déterminés, le
calcul de la hauteur b, se fait directement par I’application de 1’équation de continuité
qui nous donne la formule suivante :

r,.B pr2 v,.a
b2: 2 112(1_v2) 101
2 pr, Ay Var

1

Por =(1 +—7—/-2q_—1 M’ cos ﬂ)H

po)
Ve __ Wh

Gy ayr,tanf
v2r - u2
ay, a, tana,

Py _ FuPlyTy
Pu  Foulfulnl,
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VL8. Organigramme de I’algorithme :
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Chapitre VII: Résultats et interprétation

VIL.1: EXECUTION DE PROGRAMME:
VIL.1.1: CAS D’AUBE RADIAL

tau

4

rend

0.9

m

6

PO1

101325

TO1

288.15

N

20000

7

24

Bp2= 0.0000000E+00
rI= 8.999041E-02
2= 0.1999787
ra= 1.50000E-02
b2= 8.019122E-03
MI1= 0.6527002
M2= 0.873742
puiss= 839858.3
T02= 443.7491
G= 0.8918934
rap= 0.4500000

Press any key to continue
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VIL.1.2: CAS D’AUBE OPTIMISE
tau

4

rend

0.9

m

6

PO1

101325

TO1

288.15

N

20000

Z

24

Bp2= -39.00000
rl= 0.104873

r2= 0.2330512
ra= 1.50000E-02
b2= 1.078776E-02
Ml= 0.7663742
M2= 0.7275337
puiss= 814973.6
T02= 443.7491
G= 0.9046977
rap= 0.4500000
Press any key to continue
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ViL.2: Graphes des résuliats:

énergie massique(l))
googy  N=20000 tr fnin ”
> E=004 e &= 15

200000 p<st e T AW

100000

1 : % % €

debit massigque fim)kgfs
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figVIL2: I'influence du débit massique (q.) et I'angle §,
sur la puissance théorique absorbée par la roue (P)
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figVIL6: 'influence de débit massique (m) et
le coefficient géométrique (K) sur la puissance absorbée(P)
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figVIL.9: la variation de rayon interieur (r,), et le rayon exterieur (r,)
en fonction de taux de compression (1)
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Fig VIIL.10: la variation de rayon de I'arbre (r,),et de Ia largeur de pale (b,)
en fonction de taux de compression (1)
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FigVIL11: la variation des parameétres géométriques
en fonction de nombre de tour(N)

la figure (VIL1) représente la variation de I’énergie massique théorique
recueillie sur I’arbre en fonction de débit massique, a (N), le nombre de tour et
K=b,/2r, constant; en faisant varic ’angle B, On remarque que I’énergie
massique théorique recueillie sur 1'arbre est une fonction linéaire de (qm)
décroissante si les aubes sont recourbées en arriére (B,<90°) (cas général).
Croissante si les aubes sont recourbées en avant ($,>90°) et constante dans le
cas des aubes radiales ($,=90°) ;

Pour une méme valeur du débit massique, on constate que plus I’angle B,
augmente plus I’énergie massique théorique recueillie sur I’arbre augmente,
cette variation est plus remarquable a grand débit qu’a faible débit

On peut dire que la courbure des aubes vers I’avant accroit la vitesse
tangentielle d’entrainement et par la suite la vitesse absolue a la sortie V.
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Sur la figure (VIL.3), a B, et K=by/2r, constant; et en faisant varie le nombre
de tour On remarque que 1’énergie massique théorique recueillie sur I"arbre est
une fonction linéaire de (q.) décroissante puisque les aubes sont recourbées en
arriére (f,=65<90°)

A vitesse de rotation constante, 1’énergie massique théorique diminue avec
I’augmentation de débit massique

Pour une méme valeur de débit massique, on constate que plus le nombre de
tour (N) augmente plus L’énergie massique théorique sur I"arbre augmente.

Sur la figure (VIL5), a B,, et N constant et en faisant varie le rapport k=b,/d; ;
On remarque que I’énergie massique théorique sur I’arbre est une fonction
linéaire de (qn) décroissante puisque les aubes sont recourbées en arriere
(B,=65<90°)

Pour une valeur constante de K, I’énergie massique théorique diminue
progressivement avec 1’augmentation de débit massique

Pour une méme valeur de débit massique, on constate que plus K augmente
plus I’énergie massique théorique sur I’arbre augmente,

la figure (VIL.2), représente la variation de la puissance théorique absorbée en
fonction du débit massique qy,. en fixant (N), le nombre de tour et K=b,/2r,; et
en faisant varie 1’angle B, . on remarque que La puissance théorique absorbée par
la roue dans le cas des aubes recourbés en avant(B,>90°), est une fonction
parabole 4 minimum sauf au voisinage de q,=0, ou les faibles debits viennent
modifier la courbe théorique ; et avec un maximum si les aubes sont recourbées
en arriere (B,<90°), par contre si P,=90° (aubes radiales) c’est une droite
passante par |’origine avec une pente positive .

Pour une méme valeur de débit massique, on constate que plus I’angle B,
augmente, plus la puissance théorique absorbée par la roue augmente
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On peut observer qu’a grand débit, la variation de La puissance théorique
absorbée par la roue est remarquable pour les aubes recourbées en avant et
augmente avec ’augmentation de la courbure ; et ¢’est I'inverse pour les aubes
recourbées en arriere

Sur la figure (VIL.4), B, et K=b,/2r, constant et en faisant palliant l¢ nombre
de tour (N) ; On remarque que La puissance théorique absorbée par la roue est
une fonction parabolique avec un maximum puisque les aubes sont recourbées
en arriere (P,=65<90°)

Pour une méme valeur de débit massique, on constate que plus le nombre de
tour (N) augmente plus la puissance théorique absorbée par la roue augmente

Sur la figure (VIL6), a B, et N constant et en faisant varie K=b,/d;; On
remarque que La puissance théorique absorbée par la roue est une fonction
parabolique avec un maximum puisque les aubes sont recourbées en arriére
(B2=65<90°),

Pour une méme valeur de débit massique, on constate que plus K augmente
plus la puissance théorique absorbée par la roue augmente

On peut observer que la variation de La puissance théorique absorbée par la
roue est plus importante a faible débit qu’a grand débit ou elle devient moins

importante

Tous les Paramétres géométriques, le rayon extérieur (1), le rayon intérieur
(r1), le rayon de l'arbre (r,) et la largeur de pale (by), sont inversement
proportionnelles avec le nombre de tour (N), et ont I'allure d'une parabole avec
un minimum surtout a faible nombre de tour, ou le rayon extérieur (ry) et le
rayon intérieur (r;) sont plus concave, au contraire du rayon de l'arbre (r,), et la
largeur de pale (b,) qui varient
Peu, pour se stabiliser a grande vitesse de rotation.
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Le rayon extérieur (), le rayon intérieur (r)), ainsi le rayon de I'arbre (r,)
sont proportionnelles au débit massique (qy), par contre la largeur de pale (by)
varie peu et diminue légérement a grand débit

LSRR
S LEis AN seaw L wFu b

Tous les Paramétres géométriques, le rayon extérieur (r2), le rayon intérieur
(r)), ainsi que le rayon de larbre (r,) et la largeur de pale (by) sont
proportionnelles avec le taux de compression, et la largeur de pale d'une fagon
remarquable avec une pente grande.

Afin de vérifier la fiabilité de notre modeéle, nous avons considéré une roue
centrifuge existante et dont tous les paramétres sont définis, afin de comparer
ses dimensions avec celles que donnerait notre programme pour un méme cahier

de charge.

11 s’agit de la roue équipant le compresseur centrifuge « Allison », ce dernier
est entrainé par une turbine a gaz et équipe certains engins industriels.

Ses caractéristiques sont les suivants :

Caractéristiques
I, 087 | :
N 22000 tr/mn

Géé»métrie

a, 70 °
Bp: -45°
I, 100 mm
r, T 215.5mm
b, 12.5 mm
z 30 pales
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Les dimensions résultant de 1’application de notre programme sont les
suivantes :

‘ Parametres Valeurs | Erreur absolue | Erreur relative |
_3 5 |

} - ! |

| o ) e

! | i

| B,: -45° 0 0%

| 98.25mm | .75 mm 1.75 %

I | 21522mm | 028mm | 0.13 %

' b, 126 mm | 0.1 mm g 0.79 % ‘
% | |

|z 30 pales | - L -

| ‘ 1

L’erreur relative de chaque paramétre, bien que paraissant importante, n’est
due, a notre avis, qu’a des contraintes de construction. C'est-a-dire qu’il est plus
simple d’usiner une roue avec un rayon extérieur de 215.5mm au lieu de
215.22mm ou alors un rayon intérieur de 100mm au lieu de 98.25mm.

Mais le plus encourageant dans ces résultats, c’est bien 1’angle de calage des
pales P,2qui correspond exactement a celui de la roue mobile existante, ceci
confirme la fiabilité de notre modele d’optimisation.

De plus notre application offre la possibilit¢ de jouer sur les différents
paramétres et de noter les variations géométriques correspondantes, et ceci, a
des fins d’optimisation. Le concepteur pourrait, par exemple, vouloir adapter la
méme roue centrifuge (du point de vue caractéristique) a un autre compresseur,
de dimensions plus petites. Dés lors, plusieurs solutions se présentent, parmi
elles :

L’augmentation de la vitesse de rotation N : pour une augmentation de 1000
tr/mm on obtient une réduction en dimensions qui avoisine les 5% et ceci bien
sur en respectant les paramétres du cahier de charge.

L’augmentation de 1’angle d’écoulement a ,: celle-ci reste tout de méme
moins
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significative que celle de la vitesse de rotation puisqu’une augmentation de 1°
entraine une réduction des dimensions de ’ordre de 0,7%, surtout que la plage
de variation est faible (60 & 70°).

Une autre contrainte, celle du prix de la roue, pourrait étre maitrisée par le
concepteur en réduisant par exemple le nombre de pales. Notre programme
permet de noter la variation de la géométrie résultant de la réduction du nombre
de pales.

On remarque par exemple, que les dimensions de la roue ne varient que de
0.2% si on congoit une roue a 25 pales au lieu de 30, ceci étant dit, le concepteur
reste tout de méme le seul a pouvoir juger des avantages qu’il pourrait tirer
d’une quelconque modification.
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CONCLUSION:

Ce travail, dont I’objectif premier était de concevoir un programme de
dimensionnement des roues centrifuges, a pu regrouper les données les plus
importantes concernant les compresseurs centrifuges, permettant ainsi une
compréhension approfondie des principes régissant ce type de machines ainsi que
de leur technologie.

L’étude développée dans le chapitre 5 n’impose aucun procédé de
dimensionnement, /c’est une approche générale qui développe les équations
nécessaires a la conception, en mettant en évidence D'influence de chaque
parametre (géométrique, aérodynamique ou adimensionnel) sur le concept de la
roue mais aussi |’ interdépendance existant entre ces différents parameétres. La
maitrise de cette analyse, permet de développer sa propre méthode de
dimensionnement selon le concept désiré.

A partir de cela, nous avons pu modéliser un procédé de dimensionnement
couvrant une gamme assez large de concepts (compresseurs a taux de compression
allant de 2 a 8), permettant "optimisation des performance et jouissant d’une
certaine flexibilité¢ d’utilisation. Ce modele a été par la suite adopté pour la
conception d’un programme informatique de dimensionnement des roues
centrifuges de compression. Ce dernier, congu en langage Fortran, permet de
définir la géométrie globale de la roue ainsi que ses performances a partir d’'un
cahier de charge.

- Dans I’ensembile, les résultats obtenus mettent en lumiére I’intérét de "utilisation
d’ une démarche d’optimisation des performances des turbomachines a fluide
compressible.

Bien que notre application ait donné de bons résultats et pouvant prétendre a une
certaine fiabilité, rapidité, flexibilité et convivialité, sa mise au point reste tout de
méme incompléte du fait qu’elle ne permet d’aboutir qu’a un dimensionnement
préliminaire, c'est-a-dire a une géométrie générale a partir de laquelle pourrait étre
développé la forme finale de la roue. Notre modéle pourrait donc étre développé ct
enrichi de maniére a pouvoir définir tous les détails et caractéristiques de la roue
centrifuge.
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Ce modéle pourrait étre développé a partir d’un algorithme génétique. Cette
technique part d’un groupe de machines existantes plus ou moins bien
dimensionnées (base de donnée des différents concepts existants) et en fixant
certaines contraintes d’évolution, des machines plus performantes seront générées
en favorisant le maintien des meilleures solutions, on obtient ainsi des hybrides
meilleurs que les concept desquels elles ont été développées.
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