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INTRODUCTION 

La présente dtude s'est deroulée dans le cadre d'une convention CIFRE entre un 

constructeur de pompes, la société FAPMO, et le Laboratoire & Mécanique de Lille. 

C e t .  collaboration a eu comme cadre général la discrétion a c ~ ~ ~ t i q u e  des pompes 

centrifuges, et a bénéficie d'une part du développement des techniques de mesures et 

d'analyses des fluctuations de pressions associées aux fonctionnements & ces machines 

avec l'implantation au laboratoire de la boucle d'essais SESAME ([la) et d'autre part de 

la ddfinition d'un programme expérimenial mis en place par un groupe de travail de la 

SOCIETE HYDROTECHNIQUE DE FRANCE (S.H.F.) en vue d'accéder à une 

meilleure connaissance de l'influence de certains pmm2tres de tmds hydrauliques sur le 

camportement hydmacowtique des pompes œntrifuges. 

L'ememMe du travail a pris comme bases les résultats d'me modélisation propos& 

et développée il y a plus de vingt ans par SIMPSON, CLARK et WEIR ([22J), en vue de 

montrer les possibilités d'intégration de tels résultats dans la conception de pompes 

centrifuges pour lesquelles des objectifs de limitation du bruit hydraulique sont imposés 

par un cahier des charges. 



Introduction 

Nous présentons en premier lieu (chapitre l), une analyse aussi exhaustive que 

possible de l'abondante littérature relative aux bruits des pompes centrifuges, en insistant 

plus parûculièrement sur les diverses corrélations globales permettant de "prédire" le bruit 

d'une machine donnée dans certaines conditions de fonctionnement et en montrant les 

diverses voies offertes par les moyens d'analyses numdriques des écoulements internes à 

ces machines. 

Nous montrons ensuite (chapitre 2) l'usage qui peut être fait en bureau d'études 

d'une formule globale de "prédiction" du bruit hydraulique au refoulement d'une pompe 

centrifuge. La formule retenue est celle par laquelle on réduit souvent ([lq) l'important 

travail de SIMPSON, CLARK et WEIR ([22]). L'introduction de diverses grandeurs 

adimensionnelles est effectuée dans cette formule globale, et une analyse de sensibilité de 

ces divers paramètres est proposée puis illustrée par les choix retenus pour le 

dimensionnement des trois machines du programme expérimental de la S.H.F. 

Le chapitre 3 présente les moyens expérimentaux utilisés sur la boucle d'essais 

hydroacoustiques de pompes "SESAME" du Laboratoire de Mécanique de Lille, et les 

résultats de mesures des fluctuations de pressions à l'aspiration et au refoulement des 

trois machines du programme expérimentai S.H.F. La confrontation des résultats des 

mesures au refoulement avec les prédictions de la formule globale de SIMPSON, 

CLARK et WEIR montre bien les limites d'utilisation de telles corrélations globales et 

justifie la nécessité de recourir à des analyses internes plus fines. 
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Le chapitre 4 est consacré à une présentation détaillée de l'approche proposée par 

SIMPSON, CLARK et WEIR pour accéder au calcul du niveau de fluctuations de 

pression en sortie de volute d'une pompe centrifuge. Ce modèle théorique développé est 

limité à une géométrie très simplifiée : écoulement bidimensionnel (machines de largeur 

constante), aubages (de roue, de diffuseur ou de volute) d'épaisseurs nulles et ayant la 

forme de spirales logarithmiques. Le calcul est décomposé en deux parties, d'une part un 

modèle sans prise en compte d'effets visqueux (instationnarité de circulations autour des 

profils) et d'autre part une prise en compte des sillages des aubages de roue. 

Le chapitre 5, enfin, montre comment le modèle bidimensionnel décrit 

précédemment peut être utilisé pour une machine réelle : d'une part, une géométrie 

bidimensionnelle "équivalente" est définie, et d'autre par; les résultats disponibles (issus 

de corrélations ou de mesures) relatifs à la hauteur interne et aux pertes dans la roue de la 

machine étudiée sont exploités pour définir des performances hydrauliques "moyennes" 

aussi satisfaisantes que possible. Cette procédure est utilisée pour les 3 machines du 

programme SHF. La comparaison des résultats fournis par le modèle avec les mesures de 

fluctuations de pression en sortie de volute s'avère assez satisfaisante, tant à la fréquence 

de passage des aubages qu'au double de cette fréquence, sur toute la plage de 

fonctionnement étudiée. 



Chapitre 1 

Bruits de pompes centrifuges 

1. DIVERSES FORMES DE BRUITS 

1 B r u i f S o l i d i e n  ' i ~ i t e s s e s  v ibratoires  s u r  corps  e l  tuyauterie  
LFl ux d'énergie sur  Ics f ixa t ions .  

Brui t  ~ é r i e n  - n Bruit Hydraulique 
tIesureClass ique*de '2~ /=\ ~ c s u r e  en paroi d e s  

pu i s sance  a c o u s t i q u e .  f l u c t u a t i o n s  de press ion  

Figure 1 : Les différentes com~osantes de l'énergie acoustique produite 
par une Pompe centrifuge il1 

(microphone souvent 
inappl icable.) 

. a ~ ~ . O  

@'Y Intensimétrie  . 
Permet d'isoler l e  bruit de 

uti t i sat ion d u n e  terminaison 
a n é c h o ï q u e .  

intensi té  a c o u s t i q u e  au 
l a  pompe. 

1 
c o n d u i t .  



Chapitre 1 

Le bruit généré au voisinage d'une pompe centrifuge (pression acoustique) 

représente la superposition du bruit produit par son systéme d'entraînement mécanique, 

par le corps de pompe lui-même, par une partie des tuyauteries d'aspiration et de 

refoulement La figure 1 extraite de la référence [l] illustre les différentes composantes de 

l'énergie acoustique produite par une pompe centrifuge.Les phénoménes vibratoires ont 

pour origine les mouvements relatifs des structures mécaniques et du fluide ainsi que 

ceux des structures mécaniques entre elles. L'énergie émise en un point se propage sous 

diverses formes d'ondes à travers les différents milieux et avec des efficacités très 

variables dues en particulier aux phénomènes d'atténuation et de réflexion [2] jusqu'à la 

surface externe (carters, volute, canalisations, fondations, ...) en contact avec l'air d'où 

elle est finalement rayonnée en onde sonore. 

L'étude du rayonnement acoustique d'un élément de structure mécanique demande 

la connaissance des trois informations suivantes : 

- Distribution temporelle des forces excitatrices en tout point de la structure. 

- Réponse de la structure aux excitations. 

- Degré de rayonnement des surfaces en contact avec l'air. 

Toute action de réduction du bruit tend à la fois à réduire les excitations et leurs 

transmissions. On peut distinguer dans les bruits émis par une pompe, les bruits 

d'origine mécanique et ceux d'origine hydraulique. 
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1.1 Bruits d'on gine mécaniaue. 

Les bruits d'origine mécanique sont essentiellement des sous-produits des 

vibrations basses fréquences des lignes d'arbres [3]. Les vibrations apparaissent à tous 

les régimes de fonctionnement, mais atteignent un maximum lorsqu'une fréquence 

excitatrice coincide avec une fréquence propre du système tournant. 

La cause la plus fréquente de ces vibrations est l'existence de balourds, mais des 

effets mécaniques associés à l'hydraulique interne de la pompe apparaissent également en 

particulier dans des régimes de fonctionnement éloignés des conditions nominales 

(fluctuations de poussées axiale et radiale et fluctuations de couple indiqué [4], [a). 

1.2. Bruits d'on eine hvdrauliaue. 

Dans toutes les sections d'écoulement des machines hydrauliques et pour tous leurs 

points de fonctionnement, on relève des hétérogénéités [6] qui se manifestent par des 

oscillations de pression et de vitesse d'écoulement modifiant les efforts sur la machine. 

Ces hétérogénéités peuvent avoir les origines suivantes [7J : 

- Dissymétries dans les écoulements à l'entrée et à la sortie de la pompe. 

- Incidences de l'écoulement relatif au bord d'attaque des aubages de la roue, 
du diffuseur, du bec de volute ... 

- Nombres d'aubages des éléments fixes et tournants. 

- Décollements des écoulements. 

- Cavitation. 

- Formation périodique de tourbillons associés à un cisaillement entre deux 
veines fluides. 

- Uniformité de l'écoulement en sortie de roue (tourbillon potentiel). 

- Ecoulements secondaires dans les canaux interaubes. 

- Défauts de coaxialité entre parties fixes et parties mobiles. 
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Indépendamment de leur nature, les bruits hydrauliques peuvent être classés en 

fonction du processus qui leur donne naissance [a]. On distingue : 

- Les mécanismes de génération à caractère plut& aléatoire (turbulence, cavitation). 

- Les mécanismes de génération à caractère plut& périodique (vortex, pulsations de 

pression dues aux interactions entre parties mobiles et parties fixes de la machine). 

- Les mécanismes d'amplification (résonance des volumes et des colonnes liquides 

excités par les mécanismes précédents, interactions avec les circuits d'aspiration et 

de refoulement). 

1.2.1. Mécanismes de génération à caractère aléatoire. 

- Le bruit de turbulence est un bruit large bande associé aux efforts au contact des 

parois dans les couches limites. 

- Le bruit de cavitation est associé à la formation dans le liquide de cavités de vapeur 

lorsque la pression absolue en un point devient inférieure à la pression de vapeur 

saturante; ces bulles, entraînées vers les régions de plus haute pression, implosent 

avec Cmission d'énergie vibratoire ([9], [IO]). 

1.2.2. Mécanismes de génération à caractère périodique. 

a) Bruits associh aux décollements tourbillonnaires périodiques: 

Dans un liquide en mouvement relatif par rapport à un obstacle, des décollements 

alternés peuvent se produire et donner naissance à des tourbillons de KARMAN [1 11. La 

fréquence d'émission de ces tourbillons est liée à la vitesse relative du fluide, V, par 

rapport à l'obstacle et à la dimension transversale de celui-ci, d, par la relation : 
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avec St : nombre de STROUHAL de valeur de l'ordre de 0,2 dans la plupart des 

conditions expérimentales. 

b) Bruits associé! au mouvement des organes mobiles. 

Les principales composantes périodiques associées à la rotation du rotor que l'on 

peut déceler dans le bruit aérien ou hydraulique sont les suivantes : 

- La fréquence de rotation de l'arbre f, 

- La fréquence double de rotation de l'arbre souvent associée à un défaut 

d'alignement [12]. 

- La fréquence de passage des aubes. 

- La fréquence de coïncidence des aubes du rotor et du diffuseur, produit de la 

fréquence de rotation par les nombres d'aubes du diffuseur et de la roue divisé par le 

plus grand commun diviseur du nombre d'aubes de la roue et du nombre d'aubes du 

diffuseur [8]. 

- Les harmoniques des précédentes. 

Ces mécanismes de génération de bruits sont liés à la transformation d'énergie 

mécanique en énergie hydraulique et sont dépendants d'une part des paramètres 

géométriques de la machine (tracé du rotor, de la volute, du diffuseur, nombres d'aubes, 

profils des aubes, nombres d'étages,. ..) et d'autre part des conditions de fonctionnement 

(vitesse de rotation, débit, NPSH, qualité de montage). 
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1.2.3. Mécanismes de renforcement. 

Les fluctuations de pression se propagent dans le réseau de tuyauteries 

essentiellement sous forme d'ondes planes. Si le réseau contient des discontinuités, les 

ondes émises par les sources localisées subissent des réflexions qui se traduisent par des 

régimes stationnaires et peuvent donner lieu à des phénomènes de résonance importants. 

Ces mécanismes d'interactions entre la pompe étudiée et son circuit font l'objet de 

nombreux travaux ([13], [14]). L'approche par utilisation de matrices de transfert fait 

encore I'objet de développements en particulier pour la définition des matrices de certains 

éléments des circuits (pompes, singularités) qui présentent à la fois un caractére passif et 

actif (sources de bruit). Ces interactions doivent absolument être prises en compte lors 

des essais de caractérisation hydroacoustique des machines étudiées ( [ la ,  [16]) au même 

titre qu'un contrôle aussi précis que possible de leurs conditions de fonctionnement 

(températures, pressions, qualité d'eau...). Le constructeur de pompes centrifuges est de 

plus en plus confronté à la nécessité de fournir des machines aussi silencieuses que 

possible, et il doit donc disposer d'éléments d'aide à la conception lui permettant 

d'atteindre les objectifs demandés. 

Deux méthodes d'approche sont envisageables : 

- La première, développée au chapitre 3, consiste à utiliser un maximum de données 

expérimentales accessibles au bureau d'études (essais internes à l'entreprise ou 

résultats d'études statistiques publiés). On dispose alors de formules de 

prédiction globales pouvant être intégrées assez aisément dans une procédure 

d'avant-projet mais nécessitant une validation expérimentale. 
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- La seconde, développée au chapitre 4, consiste à modéliser beaucoup plus 

finement les écoulements internes à l'ensemble d'une machine, de façon à analyser 

avec plus de précision les mécanismes de génération de bruit et permettre de 

proposer des modifications éventuelles de la conception. De tels outils demandent 

des moyens de calculs beaucoup plus lourds compte tenu de la prise en compte des 

instationnarités d'écoulement, et leur validation fait encore l'objet de nombreux 

travaux de recherche. 

2. FORMULATION GLOBALE DU BRUIT GENERE PAR UNE POMPE 

CENTRIFUGE 

De nombreux travaux, le plus souvent à caractère expérimental, ont abouti à 

l'établissement de relations simplifiées semi-empiriques permettant de déterminer .les 

niveaux de bruits (hydraulique ou &rien) en fonction de divers paramètres géométriques, 

dans des conditions de fonctionnement le plus souvent associées au meilleur rendement. 

En ce qui concerne le bruit aérien, des statistiques sur de nombreux types de pompes 

conduisent à des relations pouvant se mettre sous l'une des deux formes générales 

suivantes : 

a )  Niveau de bruit aérien , Lpa, en pression acoustique mesurée à 1 mètre : 

Lpa = A + B log ( N . Pin,) (2) 

Lpa : en dB (référence 2.10-5 Pa) 

N : vitesse de rotation de la pompe (tr/min) 

P : puissance utile (en kW) de la pompe 

nr : nombre d'étages de la machine 
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La figure 2, extraite de la référence [17J, montre qu'une telle relation (avec A=37 et 

B=10) permet de représenter le niveau de bruit aérien de diverses pompes avec une bande 

de dispersion de l'ordre de I 6 dB. 

Figure 2 : Niveau de pression acoustique de pompes centigues ri3 

Les travaux statistiques de SAXENA [18] sont utilisés par le VDI [19] et 

débouchent sur la formule globale suivante : 

Lpa = 48 + 12,s Iog(P) + 3 log(N) (3) 

b) Niveau de bruit ae'rien, Lwa, en putksarne acoustique par bande d'octave [20] : 

Lwa = C + D log(P) (4) 

Lwa en dB (référence 10-12 W) 
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avec des constantes C et D qui varient selon les références : 

C = 71 (référence [19]); 757 (référence [21]) 

C = K1 + 70 (référence [20]) avec K1 constante dépendant de la bande d'octave 

D = 133 (référence [19]); 10 (références [20] et [21]) 

Les travaux de SAXENA [18], exploités par le VDI [19], sont utilisés de façon un 

peu différente : 

Lwa = ?7 + 44 log(P) - 2 log(N) (5) 

La figure 3, extraite de la référence [ lq,  illustre les diverses expressions. 

Figure 3 : Niveau de puissance acoustiaue de Dompes centrifuges i31 



Chapitre 1 

avec des constantes C et D qui varient selon les rkfkrences : 

C = 71 (référence [19]); 757  (rkférence [21]) 

C = K1 + 70 (référence [20]) avec K1 constante dépendant de la bande d'octave 

D = 13,s (rkfkrence [19]); 10 (rkférences [20] et 1211) 

Les travaux de SAXENA [18], exploités par le VDI 1191, sont utilisés de façon un 

peu différente : 

Lwa = î 7  + 44 log(P) - 2 log(N) (5) 

La figure 3, extraite de la réfkrence [17,  illustre les diverses expressions. 

Figure 3 : Niveau de ~uissance acoustiaue de Domues centrifuges r31 
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En ce qui concerne le niveau du bruit hydraulique, Lph, il existe également diverses 

corrélations faisant apparaître diverses caractéristiques de fonctionnement des pompes 

ainsi que certaines données géomttriques. On peut ainsi citer : 

a) L'expression issue des travaux théoriques et expérimentaux de SIMPSON, CLARK et 

WEIR [22] que l'on peut écrire sous la forme suivante : 

Lph = - 26,% + 20 log 

Lph en dB (référence 1 Pa) 

P : puissance hydraulique de la pompe (W) 

US : coefficient adimensionnel de vitesse angulaire 

O : vitesse angulaire de la pompe (radls) 

D2 : diamètre extérieur de la roue (m) 

b2 : largeur de la roue en sortie (m) 

b) Les travaux de DEEPROSE et BOLTON [23] présentent un certain nombre de résultats 

statistiques relatifs au bruit hydraulique de pompes. La figure 4 montre la relation entre le 

niveau de bruit hydraulique global et la vitesse périphérique de la machine, dans les 

conditions optimales de fonctionnement. La figure 5 montre la grande dispersion qui 

apparaît en dehors du régime nominal. Enfin, la figure 6 propose une approche 

permettant d'estimer la répartition spectrale du bruit hydraulique. 
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Figure 4 : Niveau global de bruit hvdrauliaue en fonction de la vitesse 

périuhériaue du rotor 1232 
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rapport déblt/débit au point de rendement maxi (%) 

Figure - 5 : Effet du débit sur le niveau de bruit global i231 
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Figure 6 : Smtre  de fréquence adimensionnelle pour les Dornpes centrifu-es r231 

f : fréquence 

b2 : largeur en sortie de roue 

Vm2 : vitesse méridienne en sortie 
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Ces diverses approches semi-empiriques montrent en général une dispersion 

importante qui peut être associée soit aux conditions de mesures (plus ou moins grande 

réverbération des circuits dans le cas de mesures de bniit hydraulique par exemple), soit à 

l'influence des paramètres de fonctionnement ou géométriques non pris en compte dans 

les corrélations. De tels résultats doivent être utilisés avec précautions et des études 

internes plus approfondies demeurent nécessaires. 

3. ANALYSES DES ECOULEMENTS INTERNES. 

Les mécanismes de génération du bruit dans une pompe centrifuge sont 

actuellement assez bien connus mais leur modélisation demeure incomplète [24], Les 

travaux de LIGHTILL ([25], [26J), CURLE [27J ont depuis longtemps permis de décrire 

les mécanismes de bruit associés à la turbulence en aérodynamique. Ces travaux ont pu 

être prolongCs avec succès pour l'étude du bruit de machines axiales 1281, mais leur 

utilisation aux pompes centrifuges semble limitée. 

Le bruit hydraulique d'une pompe centrifuge est directement lié à la distribution des 

champs de pressions instationnaires dans la machine associée aux interactions entre la 

roue et les divers organes fixes (diffuseurs, volute,....). La modélisation complète de ces 

phénomènes tridimensionnels et instationnaires fait encore l'objet de nombreilx 

développements. 
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Les premières tentatives d'approche de ces phénomènes instationnaires ont été 

effectuées sur des modèles bidimensionnels en fluide non visqueux, par utilisation des 

techniques de singularités (travaux de PRESTON [29] et COPLEY [30]). SIMPSON, 

CLARK et WEIR [22] ont ensuite prolongé cette approche bidimensionnelle par une prise 

en compte de l'effet des sillages visqueux des aubages de la roue; leurs travaux, détaillés 

et prolongés au chapitre 4, permettent de séparer la contribution, sur le bmit hydraulique 

au refoulement, des fluctuations de circulation (fluide non visqueux) et des sillages 

visqueux. 

Dans les années 70, des travaux menés en collaboration par le CETIM et le LIMSI 

ont permis le développement de la méthode dite des "aubes passantes" [3 11, appliquée en 

1975 à une modélisation bidimensionnelle d'un ensemble roue - volute de pcmpe 

centrifuge par une méthode de singularités [32]. Cette approche a également dté utilisée 

par IMAICHI [33] et plus récemment par HUREAU [34], et par BOUEI' ([351,[36J). Ce 

dernier propose un couplage d'une méthode de singularités avec un calcul de couches 

limites. Des travaux visant à résoudre numériquement les équations d'EULER 

instationnaires en fluide incompressible dans un ensemble roue - volute sont égaiement en 

cours de déveIoppement au CREMHYG [37 .  

Cette modélisation des écoulements instationnaires dans les pompes centrifuges et 

la relation avec la génération de bruit hydraulique fait par ailleurs l'objet de nombreux 

travaux expérimentaux utilisant des mesures de pressions instationnaires dans la roue et 

les parties fixes ( [6] ,  [38]) et des mesures de fluctuations de vitesses d'écoulement par 

vélocimétrie laser ou anémométrie à fils chauds. 
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Utilisation d'une formule globale de prédiction du 
bruit hydraulique par le concepteur 

En avant-projet, le concepteur d'une pompe cenûifuge dispose d'un certain nombre 

de corrélations globales issues soit de la littérature technique soit de sa propre 

documentation, qui lui permettent de choisir les dimensions principeles des organes de la 

pompe en vue de l'adapter aux conditions requises par le cahier des charges. 

Lorsque les conditions relatives au bruit hydraulique sont imposées, il est certain 

qu'il existe encore peu de corrtlations globales bien ttalonnées, en particulier pour tenir 

compte de phénomènes teis que les recidations à débits partiels ou la cavitation 

Bon nombre de d a t i o n s  sont limitées aux régimes de fonctionnement proches 

de l'adaptation, et nous allons montrer l'utilisation qui peut être faite en bureau d'études 

d'une telle fonnuie de corrélation. 

Nous détaillons ici l'utilisation de la formule globale proposée par SIMPSON, 

CLARK & W ' R  [22] dans la mesure où IK)W dtîaillerons égaiement aux chapitres 4 et 5 

une analyse plus fine des phénom&nes proposée par ces mêmes auteurs. 

D'autre part, cette formule globale est celle qui a dît! utilisée au sein du groupe de 

travail no 5 de la S.H.F. pour définir les trois géométries utilisées dans le programme 

expérimental dont les résultats sont utilisés dans notre travail. 
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Cette formule de SIMPSON & CLARK peut s'écrire sous la forme suivante : 

Lph = K2 + 20 log (7) 

avec : L P ~  : niveau global de fluctuation de pression (en dB; référence 1 Pa) 

: masse volumique du fluide (kglm3) 

: débit de la pompe (m31s) 

: Hauteur totale d'élévation (m) 

: vitesse angulaire de rotation (radis) 

: diamètre extérieur de la roue (m) 

: largeur de sortie de roue (m) 

: coefficient adimensionnel de vitesse angulaire 

= O fi 1 (g HT)3I4 

= - 7,12 

Pour une utilisation en avant projet, cette formule peut être transformde en tenant 

compte des relations suivantes : 

avec : HI : hauteur interne (m) 

QR : débit traversant la roue (m31s) 

Cir2 : composante circonférentielle moyenne de la vitesse d'écoulement en 

sortie de roue (mls) 

c m 2  : composante méridienne moyenne de la vitesse d'écoulement en sortie de 

roue (mls) 

qh : rendement hydraulique ou manométrique 

q : rendement voIumétnque 

g : accélération de la pesanteur (m/s2) 
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La formule (7) devient alors: 

+ 20 1% (g %) 

avec ri : coefficient ~ d i m e n s i o ~ e l  de rayon 

Les paragraphes qui suivent proposent quelques commentaires liés I'utiiisation de 

cette expression (formule (8)) dans diverses situations de l'avant-projet. 

1. INFLUENCE DE LA VITESSE DE ROTATION 

Pour une pompe donnée, dans des conditions de fonctionnement en similitude, en 

admettant négligeables les effets liés à l'évolution du nombre de REYNOLDS, et en se 

plaçant hors cavitation, la formule précédente (formule 8) montre que le niveau de bruit 

hydraulique dvolue dors en même temps que le terme 20 log (g HT) ; le terme g HT 

évolue proportionnellement au carré de la vitesse de rotation, ce qui signifie qu'un 

doublement de la vitesse de rotation doit se traduire par une augmentation du niveau de 

bruit hydraulique égaie à 12 dB. 

2. BRUIT HYDRAULIOUE DE POMPES DE CONCEPTION 

CLASSIOUE 

La définition des paramètres géométriques des pompes de "conception classique" 

est le plus souvent effectuée de f a ~ o n  à obtenir un rendement aussi élevé que possible 

dans les conditions nominales de fonctionnement . 
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Bon nombre de corrélations permettent d'obtenir les évolutions des principaux 

param5tres de dimensionnement, en fonction du coefficient de vitesse angulaire w,. 

La figure 7 extraite de la réference 1391, dont on peut également rapprocher le 

diagramme de CORDIER 1401, ou d'autres corrt5lations telles que celle d6crite dans 

l'ouvrage de STEPANOFF 141, est un exemple d'outil disponible en bureau d'6tudes. 

Figure 7 : Caractéristiaues dimensionnelles des p m m s  en vue d'un bon rendement F39] 

De même, il existe des courbes de prédiction des divers rendements en fonction de 

ws, comme on peut par exemple le voir sur la figure 8 issue d'un travail effectué dans le 

cadre de la S.H.F [41], qui, utilisées conjointement à une formule de prédiction du 

rendement global en fonction de w, (avec prise en compte des effets d'échelle), 

permettent d'accéder à de bonnes estimations des rendements q, et qh. 
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Figure 8 : Prédiction des rendements volumétriques rl, - 
et mécanique TI, en fonction de os - - 

On peut ainsi calculer une évolution du niveau de bruit hydraulique en fonction de 

w,, au terme 20 log (g %) près, comme le montre la figure 9. 

On constate que le niveau de bruit hydraulique décroit lorsque os croît, jusqu'à 

atteindre un minimum pour une valeur de os voisine de 1,2. 

LPh (dB) 

30 

Figure 9 : Niveau RMS de fluctuations de pression au refoulement 
ps - 
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Il est clair que ce type d'analyse doit être manipulé avec précautions car les 

nombreux paramètres d'interactions entre parties fixes et parties mobiles de la pompe ne 

sont pas pris en compte. 

3. RECHERCHE D'UNE POMPE "SILENCIEUSE" POUR DES 

CONDITIONS DE FONCTIONNEMENT DONNEES. 

Le concepteur de pompe se trouve souvent confronté au problème de la définition 

d'une machine de coefficient de vitesse angulaire os imposé ( Q, 1% et o fixés ). 

Si le critère de réduction du bruit hydraulique constitue un objectif contractuel 

important, il devient alors nécessaire, avant de chercher des artifices en jouant sur les 

paramètres géométriques d'interactions, de rechercher un compromis avec le critère de 

rendement. 

La formule (7) peut alors être réécrite sous la forme suivante : 

Yh qv 
Lph = 20 log (p) + 20 log - + 20 log (Cm2 Cu2) - 23,03 

O s  

qui montre qu'il paraît possible de réduire le niveau de bruit hydraulique en s'efforçant à 

minimiser le produit Cm2 Cu2, à condition toutefois de ne pas se pénaliser par des 

rendements qv et qh trop faibles. 

Le produit Cd Cu2 peut s'écrire : 

- K4 
C d  Cu2 - 

Q gH, 
avec K4 = - 

qh qv R: b2 2m 
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On voit donc que la recherche d'un minimum de ce produit passe par des 

augmentations du rayon extérieur R2 et de la largeur en sortie b2 de la roue : une division 

par 2 du produit Cm2 CU2 se traduit, d'après l'expression (9)- par une diminution de 6 

dB du niveau du bruit hydraulique. 

Cette diminution s'accompagne de modifications du triangle des vitesses en sortie 

de roue comme l'illustre la figure 10. Les augmentations de R2 et b2 s'accompagnent 

d'une diminution de l'angle $,, d'une augmentation de la longueur du canal inter-aubes et 

des pertes tant dans la roue que par frottements de disques. Un compromis entre le niveau 

de bruit hydraulique et le rendement énergétique doit donc être recherché. 

Figure 10 : triande des vitesses d'une wmDe standard (-) 
et d'une pompe silencieuse (-----1 

D'autre part, les diminutions de Br influent sur la forme de la courbe caractéristique 

(hauteur totale d'élévation-débit), conduisent à des difficultés plus importantes de 

réalisation de la roue, et à un poids et un prix de machine plus élevés ( comme le montre 

la figure 11 extraite de la référence [17]). 
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Enfin, l'augmentation des dimensions de la roue n'est pas sans incidence sur la 

conception de l'arbre de pompe et de la pivotene associée. 

Id d e l a r o u e  
( mm) 

Figure 1 1 : CoQt des DomDes centrifuges rlfl 

4. APPLICATION A LA DEFINITION D'UN PROGRAMME 

EXPERIMENTAL D'ANALYSE DU BRUIT HYDRAULIQUE DE 

POMPES CENTRIFUGES. 

En vue de valider l'approche globale décrite précédemment, issue des travaux de 

SIMPSON, CLARK et WEIR [22], un programme expérimentai a été mis en place au 

sein du groupe de travail " HYDRAULIQUE ET BRUIT " de la Société Hydrotechnique 

de France. 

Ce groupe de travail, réunissant des constructeurs ou utilisateurs de pompes, et des 

laboratoires (Laboratoire de Mécanique de Lille et CETIM), a défini trois pompes 

centrifuges ayant : 
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a) des caractéristiques de fonctionnement nominales identiques pour le tracé 

de la roue : QN = 495 m31h ; HIN = 32,8 m ; N = 1330 tr/min 

b) une entrée de roue identique 

c) des caractdris?iques de tracé différentes en sortie de roue 

d) des volutes définies selon la même méthode de tracé et pour le même point 

nominal de fonctionnement 

e) un raccordement à une même tuyauterie de sortie. 

L'une des machines ( dite AO) correspond à des caractéristiques de tracé 

conventionnelles ; les deux autres machines (dites A2 et CO) sont caractérisées par un 

diamétre de sortie de roue identique, plus grand que celui de la roue AO, et par des 

largeurs de sortie plus ou moins importantes. 

Le tableau 1 résume les principales constantes de tracé, ainsi que les niveaux de 

bruit hydraulique prévus par utilisation de l'expression (7). 

On peut noter que les triangles de vitesses théoriques en sortie de roue prgsentent 

les ametdistiques suivantes : 

* mgme vitesse absolue pour les roues A0 et CO 

* même composante circonfërentielle pour les roues A2 et CO 

* même composante radiale pour les roues A0 et A2. 

La roue A2 est donc la roue la plus silencieuse si on fait référence à la fonnule (3, 

en ne tenant pas compte des variations prévisibles des rendements : on peut en effet 

constater sur le diagramme de CORDIER (référence [q) que la roue A0 correspond bien 

à un tmcé conventionnel, avec un critere de rendement optimal, alors que les roues A2 et 

CO sont sensiblement éloignées de la courbe de CORDIER et des rendements plus faibles 

sont prévisibles. 
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TABLEAU 1 

Référence de la pompe 

Vitesse 

Débit nominal de tracé (m31h) 

Hauteur interne nominale HIN (m) 

Diamètre d'entrée de roue (mm) 

Diamètre en sortie de roue (mm) 

Largeur en sortie de roue (mm) 

Angle de l'aubage en sortie (O) 

Nombre d'aubes 

Vitesse absolue de l'écoulement en 

sortie de roue (m/s) 

Composante tangentielle de la vitesse 

absolue de l'écoulement en sortie de 

roue (mis) 

Composante radiale de la vitesse de 

l'écoulement en sortie de roue (m/s) 

Cm2 Cu2 (m2ls2) 

Niveau RMS des fluctuations de 

pression à la fréquence de passage des 

aubes, en sortie de roue, d'après la 

formule de SIMPSON et CLARK 

(dB ; référence = 1 Pa) 

A 2  

1330 

495 

32.8 

200 

445 

33.8 

11.5 

7 

9.7 

9.3 

2.9 

26.97 

69,9 

A0 

1330 

495 

32.8 

200 

352 

43.6 

22.5 

7 

12.5 

12.15 

2.9 

35.23 

71,8 

CO 

1330 

495 

32.8 

200 

445 

11.6 

28.5 

7 

12.5 

9.3 

8.4 

78,12 

79,2 
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Bruit hydraulique des pompes AO, A2 et CO : résultats 
expérimentaux. 

Figure 12 : Boucle " SESAME " 
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Les trois machines définies précédemment dans le cadre d'un groupe de travail Ce 

la Société Hydrotechnique de France, ont été essayées s u  la boucle d'essais SESAME 

du Laboratoire de Mécanique de Lille. Le tableau 1 du cllapitre 2 précise les principales 

caractéristiques géométriques des trois roues AO, A2 et CO. Chacune de ces roues 

présente le même oeillard, et débite dans une volute adaptée à sa géométrie ; ces trois 

volutes ont été définies avec une même philosophie de trac& Les résultats d'essais 

présentés ici ont été obtenus avec des machines pour lesquelles le jeu relatif entre la 

sortie de roue et le bec de volute a une même valeur égale à 3 %. 

Cette boucle d'essais schématisée sur la figure 12 a été conçue plus 

particulièrement en vue d'étudier le comportement hydroacoustique et vibratoire de 

poml'es. 

Outre les mesures classiques des performances hydrauliques moyennes, 

l'installation est bien adaptée à la mesure et à l1m.alyse des fluctuations de pression (en 

particulier dans les conduites rectilignes d'aspiration et de refoulement) en vue 

d'accéder à une caractérisation hydroacoustique des machines (intensimétrie 

hydraulique, matrices de transfert, sources de bruits, . . . .) 
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A cette fin, deux conduites rectilignes d'assez grandes longueurs (de l'ordre de 5 à 

6 mètres) sont placées à l'aspiration et au refoulement de la pompe. Deux rése~voirs de 

volumes importants (4 et 2,2 m3) isolent la zone d'essais des autres sources 

hydroacoustiques du circuit que sont les singularités et les vannes de réglage du débit. 

La détente dans ces vannes à faible bruit (de type Monovar) est étagée (3 étages; deux 

circuits de trois vannes en parallèle) de façon à pouvoir y éviter l'apparition de la 

cavitation. 

L'instrumentation de la boucle d'essais comprend : 

- Un tachymètre Brüel & Kjaer type 4913 et une cellule photoélectrique délivrant 

une impulsion par tour de l'arbre, permettant ainsi de connaître la vitesse de 

rotation de la roue et de fournir un toptour en vue d'effectuer par exemple des 

moyennes synchrones sur certains signaux. 

- Un couplemètre HBM (T 30 FN) fournissant la mesure du couple sur l'arbre de 

la pompe (valeurs moyennes et fluctuantes). 

- Un capteur ROSEMOUNT AI SIDP6E22 affichant par l'intermédiaire d'un 

conditionneur la pression absolue à l'aspiration. 

- Un capteur différentiel ROSEMOUNT AISIDP6E22, connecté avec les prises 

de pression à l'aspiration et au refoulement, permettant d'accéder à la hauteur 

totale d'élévation de la pompe. 

- Une jauge thermique située sur le réservoir d'aspiration mesure la température de 

l'eau. 

- Un débitmètre électromagnétique ENDRESS & HAUSER, relié à une centrale 

d'acquisition, pilotée par un calculateur HP 86A, mesure le débit de la pompe. 
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On accède ainsi aux évolutions de la puissance sur l'arbre, de la hauteur totale 

d'élévation, du rendement global en fonction du débit, ainsi qu'à un contrôle du NPSH. 

2. CARACTERISTIOUES MOYENNES DES POMPES AO. A2 ET CO. 

Les figures A.l.l, A. 1.2 et A.1.3 de l'annexe 1 montrent respectivement les 

évolutions, en fonction du débit, pour une vitesse de rotation égale à 1330 trimin, de la 

hauteur totale d'élévation, de la puissance sur l'arbre et du rendement global des trois 

machines. 

Le tableau 2 ci-après précise la position du point de rendement global maximal 

QO par référence au débit nominal de tracé QN. Le décalage du rapport QOiQN vers les 

faibles débits pour les roues A2 et surtout CO peut sans doute être attribué à une 

mauvaise prise en compte des pertes au niveau du tracé des volutes pour ces machines 

non conventionnelles. 

Ces performances ont également été utilisées pour accéder à I'évoIution de la 

hauteur interne HI en fonction du débit traversant la roue QR en procédant de la 

manière suivante : 

- calcul de la puissance interne PI à partir de la puissance sur l'arbre diminuée 

d'une estimation des frottements externes (paliers, garnitures) et des frottements 

de disques ([42]). 

- Calcul du débit traversant la roue QR à partir du dtbit mesuré Q augmenté du 

débit de fuite externe (mesuré) et d'une estimation du débit de fuite interne 

(travaux de VIANO [43]). 
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Nous obtenons alors la hauteur interne: HI = PI/ (pg QR). 

La superposition des trois courbes obtenues est représentée sur la figure A.1.4 de 

l'annexe 1. 

La figure 13 ci-dessous représente ces résultats sous forme adimensiomelle. On 

voit ainsi que les pompes AO et CO présentent une hauteur interne au débit noniinal 

légèrement inférieure à la valeur souhaitée, au contraire de la pompe A2 qui présente 

une valeur très supérieure à celle souhaitée (ce qui peut être expliqué par un écarî de 

l'ordre de 1" sur la valeur de l'angle $, des aubages en sortie de roue par rapport à la 

valeur du dessin). 

La recirculation d'entrée a pu être détectée de diverses façons : 

- d'une part en visualisant les écoulements en entrée de roue grâce aux deux 

hublots disposés sur le cône d'entrée (un hublot permet l'éclairage stroboscopique, 

l'autre est utilisé pour l'observation). Les visualisations ont été effectuées grâce 

d'une part à des fils coilés sur les aubages et d'autre part en cavitation 

commençante. 

- d'autre part en analysant l'évolution, en fonction du débit, de la pression sur la 

bride d'entrée de la machine (figures A. 1.6 (a,b et c) de l'annexe 1). 
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Ces diverses mesures indiquent une valeur du débit critique de recirculation en 

entrée sensiblement identique pour chacune des machines, ce qui est cohérent avec la 

procédure de tracé utilisée. Le tableau 2 précise la valeur du débit critique QK. Cette 

valeur est également confirmée (pour la pompe AO) par la remontée de la courbe de 

NPSH requis (à 1% de chute de hauteur) au débit correspondant, comme on peut le voir 

sur la figure A. 1.5 de l'annexe 1. 

TABLEAU 2. 

Une exploitation systématique des mesures de pression moyenne en douze points 

(2 x 6) situés en sortie de roue a permis, outre les informations sur l'équilibre des 

volutes, de déterminer une pression moyenne en sortie de roue et d'accéder ainsi à la 

possibilité de séparer les pertes dans la roue et les pertes dans la volute. Les courbes 

obtenues pour chacune des trois machines se trouvent en annexe 1 (figure A.1.7 (a.1, 

a.2, b.1, b.2, c. 1, c.2)). h s  débits pour lesquels les pertes dans la volute sont minimales 

sont respectivement égaux à : 

- QN pour la roue AO. 

- 1,09 QN pour la roue A2. 

- 0,97 QN pour la roue CO. 
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3. ANALYSE DES FLUCTUATIONS DE PRESSION 

La figure 14 ci-dessous indique la disposition utilisée lors de ces mesures de 

fluctuations de pressions. 

Réservoir de 
refoulement 

4 4,230111 

Fieure 14. 

POMPE 

3.60m 

O # .  \ 
- 

- - 0,60m 

0,340m PCB2 PCB3 PCB4 ON 200 
l 

2,185111 

0,50111 

0,60111 

0,60111 

3,840m 

Réservoir 

d'aspiration 

e 

7- 

a 

K 8 

K 7 

KS 
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Il faut noter qu'une terminaison anéchoïque pour liquide (TAL) a été utilisée à 

l'aspiration, et que la conduite de refoulement a été prolongée, dans le réservoir de 

refoulement, d'une conduite en PVC permettant d'obtenir une réduction de la 

réverbération du circuit de refoulement. 

L'analyse des fluctuations de pression dans les conduites a été faite en utilisant 3 

capteurs de pression sur chaque tuyauterie, en vue des mesures de célérité et d'intensité 

hydraulique. Les capteurs utilisés sont des capteurs KISTLER (701 A) à l'aspiration, et 

des capteurs PCB au refoulement. 

En outre, chaque corps de pompe était muni des capteurs suivants : 

- 1 capteur ICISTLER sur la bride d'entrée (K12). 

- 6 capteurs KISTLER en diverses positions de la volute (voir figure 15). 

- 1 capteur KISTLER sur le cône de sortie de la volute (KI 1). 



Chapitre 3 

Ces diverses grandeurs fluctuantes ont été enregistrées par l'intermédiaire d'une 

centrale d'acquisition DIFA (8 voies de mesures simultanées) reliée à un calculateur HP 

360 et pilotke par un logiciel de traitement de signal LMS. Les données brutes sont 

disponibles, pour chaque point de mesure, sous les formes suivantes : 

- Enregistrements temporels (8192 échantillons) sur une durée de 2,049 s : 

a/ toptour; PCB2; PCB3; PCB4; K8; K7; KS; K12. 

b/ top tour; K11; K2; K3; K4; K6; K10; Kg. 

- Spectres de puissance sur 0-500 Hz : K12; K11; K2; K3; K4; K6; K10; Kg. 

- Spectres de puissance et interspectres sur 0-500 Hz : K7; PCB3; K12; K5; K8; 

PCB2; PCB4; K11. 

Les points de mesure enregistrés correspondent à des essais à 1330 tr/min et aux 

débits suivants : 

- 550 m3/h (sauf pour la pompe CO) 

- 520 m3/h; 495 m3ih; 350 m3lh; 285 m3/h; 260 m3ih; 160 m3/h. 
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3.1. Comparaisons des niveaux RMS des fluctuations mesurées sur un capteur de la 

conduite d'aspiration (K7) et sur un capteur de la conduite de refoulement (PCB3). 

L'annexe 2 (K7) et l'annexe 3 (PCB3) montrent les évolutions des vaieurs RMS 

sur ces deux capteurs dans la gamme 0-400 Hz, aux différents débits étudiés. 

L'observation de ces spectres fait apparaître (même dans la représentation en dB 

utilisée) des raies qui émergent nettement du bruit de fond (en particulier les raies à la 

fréquence de passage des aubes et à deux fois cette fréquence de passage des aubes qui 

émergent de pr&s de 40 dB du bruit de fond). Le bruit de fond décroît lorsque la 

fréquence augmente; il faut toutefois remarquer une remontde assez importante de ce 

bruit de fond dans certains domaines de fréquences lorsqu'on fait fonctionner les 

pompes à débits partiels. Cela est probablement en relation avec les caractéristiques 

propres du circuit. 

L'analyse qui suit, compte tenu de l'objectif initial, est limitée aux deux 

fréquences déjà signalées : 

- fréquence de passage des aubes (fpa). 

- double de cette fréquence (2fpa). 
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Les figures 16a et l6b montrent les résultats bruts à ces deux fréquences. Compte- 

tenu des performances hydrauliques différentes pour les trois machines, il peut être 

intéressant de présenter ces résultats sous forme adimensionnelle. Divers modes de 

présentation sont utilisés dans les figures 17 à 20 ; sur chaque figure, 3 modes de 

représentation apparaissent: 

a/ En ordonnée la valeur RMS des fluctuations à la fréquence étudiée 

divisée par p g Hi (Hi = hauteur interne); en abscisse le rapport QRIQN 

(QR = débit traversant la roue). 

bl En ordonnée la valeur RMS des fluctuations à la fréquence étudiée est 

divisée par p g HT (iïï = hauteur totale d'élévation); en abscisse le 

rapport QIQO (Q = débit de la pompe ; QO = débit au point de rendement 

maximal de la pompe étudiée). 

cl En ordonnée la valeur RMS des fluctuations à la fréquence étudiée 

divisée par p g HTO (HTO = Hauteur totde au point de rendement 

maximal); en abscisse le rapport QIQO. 

L'observation des figures 17 et 18 (analyses à la fréquence de passage des aubes) 

montre : 

- A l'aspiration des évolutions très voisines pour les roues A2 et CO; des 

niveaux pour la roue A0 plus élevés tant aux grands dkbits (débits relatifs 

plus grands que 1) qu'aux débits partiels. 

- Au refoulement des niveaux également plus élevés pour la roue A 0  aux 

débits relatifs supérieurs à 1 et des niveaux assez voisins pour les trois roues 

aux débits partiels. 
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L'observation des figures 19 et 20 (analyses à la fréquence 2fpa) montre : 

- Au refoulement, des niveaux beaucoup plus importants pour la roue A2; 

pour cette machine, les niveaux h ce- fréquence sont plus Clevés que ceux 

à la fréquence de passage des aubes. 

- A l'aspiration des niveaux plus élevés pour la roue AO, avec toutefois des 

valeurs plus faibles qu'à la fréquence de passage de aubes. 

fluctuations à Ifaspiration à fpa 
70 

40 débit (m3/h) 
O 100 200 300 400 500 600 

fluctuations au refoulement à fpa 
70 

ref 1 (dB) A0 
ref l(dB) A2 
ref l(dB) CO 

40 débit (m3/h) 
O 100 200 300 400 500 600 

Figure 16a : Evolutions. en fonction du ddbit. du niveau RMS (en dB) 
des fluctuations de pression à I'as~iration et au refoulement, 

à la fréquence de passage des aubes (fpa). 
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fluctuations au refoulement B 2fpa 

fluctuations à l'aspiration à 2fpa 

70 

60 

dB 1 ref2(dB) A0 
ref2(dB) A2 

50 a ref2(dB) CO 

40 débit (m3h) 
O 100 200 300 400 500 600 

Fipure 16b : Evolutions. en fonction du débit, du niveau RMS (en dB! des fluctuôtions 

de pression à l'aspiration et au refoulement. au double 

de la fréquence de passage des aubes (2-a). 

a asp2(dB) A0 
asp2(dB) A2 
asp2(dB) CO 

débit (m3/h) 

60 

50: 

dB 

40 

30 
O 100 200 300 400 500 600 

x 
I - a - 1 ~ 1 - 1 .  
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fluctuations de pression à l'aspiration 
0,004 

fluctuations de pression à l'aspiration 
0,006 

O, 005 

0,004 
aspllht A0 

=pl/ht 0,003 aspllht A2 
O, 002 aspllht CO 

0,001 

0, 000 Q/QO 
0,O 0,2 0,4 0,6 0,s 1,O 1,2 1,4 

fluctuations de pression à l'aspiration 
0,007 
0,006 ; 

Figure 17: Fluctuations de pression à l'aspiration (fréquence de passage des aubes) 
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fluctuations de pression au refoulement 
0,006 

0,005 

ref l/hi A0 
aspl/hi A2 
refl/hlCO 

fluctuations de pression au refoulement 
0,007 

0,006 
0,005 

ref l/ht A0 
refl/ht A2 

Figure 18 : Fluctuations de pression au refoulement ifréauence de passage des aubes1 

fluctuations de pression au refoulement 

ref lIht0 -40 
ref lht0 A2 
reflht0CO 

QIQo 

0,006 

0,005 - 
0,004 - 

reflht0 0,003 - 
0,002 - 
0,001 - 
0,000 

0,O 0,2 0,4 0,6 0,s 1,0 1,2 1,4 

l ' l v l w l * l = : m  
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fluctuations de pression à l'aspiration 
0,002 

fluctuations de pression à l'aspiration 
0,002 ' 

fluctuations de pression B l'aspiration 
0,002 

aspmto 

asp21htû A0 
asg2lhtO A2 
asp2lhtO CO 

0,000 Q/Qo 

Figure 19 : Fluctuations de oression à l'aspiration 
fdouble de la fréauence de passage des aubes1 
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fluctuations de pression au refoulement 
0,006 

fluctuations de pression au refoulement 
0,007 
0,006 
0,005 

fluctuations de pression au refoulement 

Figure 20 : Fluctuations de pression au refoulement 
(double de la fréauence de passage des aubes) 
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3.2. Mesures sur le corps de pompe. 

Les tendances observées dans les conduites se retrouvent dans les analyses des 

fluctuations de pression sur le corps de pompe. 

Les figures 21a et 21b montrent les évolutions des niveaux à fpa et 2fpa sur le 

cône de sortie de volute et sur la bride d'aspiration. Les résultats à la fréquence de 

passage des aubes sur le cône de sortie de volute peuvent être utilisés pour une 

comparaison avec les résultats obtenus par l'analyse de PEMPIE et METAIL [17] 

d'après les travaux de SIMPSON, CLARK et WElR [22]. 

Le tableau 3 ci-dessous présente les résultats de cette comparaison. 

TABLEAU 3 : Niveaux de bruits hvdrauliaues (N = 1330 tr/min) 

Prédiction de niveau de 

bruit hydraulique à la 

fréquence de passage des 

aubes (dB ; réf 1 Pa) 

Niveau de bruit 
hydraulique. Mesure à la 
fréquence de passage des 

aubes sur le cône de 
sortie (dB ; réf. 1 Pa) 

1 

A0 A2 Cû 

Données nominales 
Q = 495 m31h ; HT = 29,6 m 

702 

68.7 

693 

70.6 

68,O 

avec les 
performances 
hydrauliques 
mesurées 

au débit nominal 
Q = 495 m3Ih 

au point de 
rendement maximal 

68.4 

688 

71.0 

64,O 

61.0 

au débit de nominal 
Q = 495 m3lh 

au point de rendement maximal 

?7;7 

71.8 

n3 

66.1 

57,O 
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On constate que les résultats expérimentaux obtenus pour la pompe A0 sont assez 

proches des valeurs prédites tant au débit nominal qu'au point de rendement maximal 

(écart inférieur à 2 dB). Par contre, les résultats expérimentaux obtenus pour les pompes 

A2 et CO diffèrent beaucoup plus largement des valeurs prédites par la formule globale 

(écart de l'ordre de 10 dB). 

Ceci montre bien tout le danger qu'il y a à utiliser ce type de formule globale 

obtenue par une analyse statistique sur un certain nombre (en général limité) de 

machines conventionnelles ; tout tracé s'écartant notablement des corrélations 

classiques (comme c'est le cas pour les roues A2 et CO) doit être anaiysé de fa~on plus 

fine pour qu'on puisse espérer en prévoir de façon convenable les niveaux de bruit 

hydraulique. 

On peut observer également que les roues A2 et CO conduisent à des niveaux plus 

6lev6s (plus particulièrement la roue A2) Ci la fréquence 2fpa. Ceci doit sans doute 

pouvoir être relié ultérieurement à l'allure des profils de vitesses en sortie de roue. 

La figure 22 montre enfin l'évolution, en divers points de la volute, des niveaux 

RMS de fluctuations de pression à la fréquence de passage des aubes pour les divers 

débits étudiés. L'origine des angles est prise au bec de volute ; les angles croissent dans 

le même sens que les aires de sections de volute. On observe un niveau maxi au 

voisinage immédiat du bec de volute. Pour les débits relatifs supérieurs à 1, on a une 

allure décroissante puis croissante (zone de niveau minimal à environ 180" du bec de 

volute) ; aux débits partiels, les courbes sont pratiquement dCcroissantes tout au long de 

la volute. 
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mesures sur bride d'aspiration 
70 

niveau à fpa 60 

50 

mesures sur sortie volute 

débit (m3/h) 

70 

niveau à fpa 

60 

débit (m3/h) 

Figure 21a : Résultats en sortie de volute (ca~teur sur le cane de sortie) 
et en entrée de machine à la fréquence de passage des aubes (valeurs en dB). 
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mesures sur bride d'aspiration 

60 

niveau à 2fpa (dB) 

50 

70 

niveau à 2fpa (dB) 

60 

O 100 200 300 400 500 600 

mesures sur sortie volute 

débit (m3/h) 

débit (m3/h) 

Figure 21b : Résultats en sortie de volute (capteur sur le cône de sortie) et 
en entrée de machine au double de la fréquence de passage des aubes (valeurs en dB). 



Chapitre 3 

mesures autour de la volute (roue aO) 
90 

niveau à fpa (dB) 70 

60 +- a0-5 
a0-6 

50 * a0-7 
O 60 120 180 240 300 360 

angle (O) 

mesures autour de la volute (roue a2) 
90 

80 

niveau à fpa (dB) 70 

60 

50 
O 60 120 180 240 300 360 

angle (O) 

mesure autour de la volute (roue CO) 
90 

80 

niveau à fpa (dB) 70 

60 

50 
O 60 120 180 240 300 360 

angle (O) 

Figure 22 : Distribution des niveaux de fluctuations à la frdauence de passages des 
aubes en divers mints de la volute. -pour les différents débits étudiés. 
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4. CONCLUSION 

Cette série de mesures effectuées sür les trois pompes AO, A2 et CO, avec un jeu 

radial réduit entre le bec de volute et la sortie de roue (3%), permet de constater : 

- d'une part les limites des formules globales de prédiction du bruit hydraulique à 

la fréquence de passage des aubes présentées dans les références [17J et [22]. Si le 

niveau de bruit hydraulique mesuré sur le cône de sortie de la volute n'est pas trks 

éloigné de la valeur prévue pour la pompe AO, dont le tracé est assez 

conventionnel, les prévisions obtenues pour les pompes A2 et CO sont ic*alenent 

différentes des résultats expérimentaux (écarts de 10 à 20 dB!). 

- d'autre part une sensibilité beaucoup plus importante de la pompe A0 aux 

recirculations d'entrée à débits partiels. Il faut peut-être rechercher là l'influence 

d'un paramètre de tracé caractérisant le rapport du rayon de sortie de la roue R2 au 

rayon d'entrée de la roue RI, comme indiqué dans la référence [W. 

Afin d'accéder à une mesure plus intrinseque des niveaux de fluctuations dans les 

conduites d'aspiration et de refoulement du circuit utilisé, nous avons procédé à une 

détermination des intensités hydrauliques en utilisant les informations fournies par les 

trois capteurs de chacune des tuyauteries. Les résultats ont fait l'objet d'un rapport de 

synthèse [43 et d'une présentation à un symposium de I'AIRH 1461 ; ils montrent : 

- à la fréquence de passage des aubages, des niveaux plus élevés pour la pompe 

AO, d'une part aux grands débits au refoulement et d'autre part aux débits partiels 

à l'aspiration. 
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- à la fréquence double de passage des aubages, une intensité beaucoup plus 

importante à l'aspiration pour la pompe AO, avec toutefois des niveaux assez 

faibles. Au refoulement, la pompe A2 présente des niveaux importants, supérieurs 

même aux niveaux à la fréquence de passage des aubes ; la pompe CO présente 

également des niveaux assez élevés dans la zone de débits partiels. 

Il est évident qu'un certain nombre de ces résultats expérimentaux peuvent donner 

lieu à des traitements complémentaires à ceux qui ont déjà été effectués. Un traitement 

des enregistrements temporels tant en conduite que dans la volute mérite d'être 

entrepris. Ce travail sera très probablement engagé en relation avec les mesures 

embarquées effectuées sur la roue AO, pour tenter d'accéder 3 une meilleure 

connaissance des sources de fluctuations. 

Les prolongements de cette action en vue d'analyser les influences de certains 

paramètres géométriques (affQtages en sortie de roue, jeu radial relatif roue-bec de 

volute) apporteront également d'autres informations susceptibles d'expliquer les écarts 

actuels entre les formules de prédiction et les résultats expérimentaux. 

Enfin, il semble également nécessaire de poursuivre les procédures permettant 

d'accéder à une caractérisation de la machine en termes de matrice de transfert et de 

sources de fluctuations. On pourra alors incorporer ces éléments dans un logiciel de 

modélisation du circuit et chercher à analyser plus en profondeur les résultats observés 

au CETIM lors d'essais à vitesses de rotation variables [47J. 
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Fluctuations de pression dans une pompe centrifuge : 
 ro roche théorique bidimensionnelle. 

Dans leur article de 1967 [22], SIMPSON, CLARK et WEIR présentent une 

synthèse des divers modèles d'écoulement existants et les assemblent dans un calcul 

complet qui les mène à une corrélation générale de prédiction du bruit hydraulique des 

pompes centrifuges, incluant les contributions des bruits associés d'une part aux 

diverses interactions à potentiel et d'autre part aux sillages visqueux. 

Dans ce modèle de calcul, ils procèdent à une évaluation des vitesses 

d'écoulement en étendant au cas d'une machine centrifuge bidimensionnelle les 

méthodes développées par KEMP et SEARS pour analyser les effets des interactions 

entre des grilles d'aubes planes fixes et mobiles constituées de plaques planes minces 

[ a l ,  [491. 

Dans ce chapitre, nous présentons les diverses étapes de la démarche proposée par 

SIMPSON, CLARK et WEIR, que nous avons reprise pour concevoir un programme de 

calcul prévisionnel du bruit hydraulique de pompes centrifuges industrielles. 

L'utilisation de moyens de calculs nous a permis d'éviter un certain nombre 

d'approximations effectuées pour le calcul de certains termes des expressions par 

SIMPSON, CLARK et WEIR. 
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Le chapitre 5 présente la structure du programme de calculs, les choix effectues 

pour passer d'une machine réelle à un modèle bidimensionnel équivalent et les r6sultats 

obtenus sur les trois machines du programme expérimental décrit précédemment. 

5.1 - Fluctuations de pression associées aux circulations instationnaires 

5.1.1. Hypothèses et équations de bases. 

Le modèle analyse l'écoulement plan et irrotationnel d'un fluide incompressible et 

non visqueux. On suppose donc implicitement l'absence de cavitation, de décollements 

ou de recirculations. 

Dans ces conditions, les équations de bases utilisées pour représenter le champ 
-4 

des vitesses absolues V sont les suivantes : 

div. (j) = O (1 1) équation de continuité 

.a ($=a' (12) 

On introduit alors un potentiel des vitesses, + 

Les interactions à potentiel entre les parties fixes et les parties mobiles de ia 

machine sont limitées au premier ordre : la circulation instationnaire sur un aubage 

mobile est associée au terme stationnaire de la circulation sur les aubages fixes et la 

circulation instationnaire sur un aubage fixe est associée au terme correspondant à la 

partie stationnaire de l'écoulement relatif dans 1 es aubages mobiles. 
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Le chapitre 5 présente la structure du programme de calculs, les choix effectués 

pour passer d'une machine réelle à un modèle bidimensionnel auivalent et les résultats 

obtenus sur les trois machines du programme expérimental décrit précédemment. 

1 - FLUCTUATIONS DE PRESSION ASSOCIEES AUX CIRCULATIONS 

INSTATIONNAIRES 

1.1. Hv~othèses et éauations de bases. - 

Le modèle analyse l'écoulement plan et irrotationnel d'un fluide incompressible et 

non visqueux. On suppose donc implicitement l'absence de cavitation, de décollements 

ou de recirculations. 

Dans ces conditions, les équations de bases utilisées pour représenter le champ 

des vitesses absolues V sont les suivantes : 

div. (V) = O (1 1) équation de continuité 

rot (V) = O (12) 

On introduit alors un potentiel des vitesses, 4 

' v = grad (4) (13) 

Les interactions à potentiel entre les parties fixes et les parties mobiles de la 

machine sont limitées au premier ordre : la circulation instationnaire sur un aubage 

mobile est associée au terme stationnaire de la circulation sur les aubages fixes et ia 

circulation instationnaire sur un aubage fixe est associée au terme correspondant à la 

partie stationnaire de l'écoulement relatif dans les aubages mobiles. 
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Les divers aubages fixes et mobiles sont constitués de profils minces (épaisseur 

négligeable) en forme d'arcs de spirales logarithmiques. 

Les composantes permanentes de l'écoulement dans cette machine 

bidimensionnelle sont obtenues à l'aide d'un terme source Q/(2n.b2) et d'un vortex tels 

que les composantes radiales Cr2 et tangentielles CU2 de la vitesse d'écoulement en 

sortie de roue (rayon R2) ont respectivement comme expressions : 

avec o : vitesse de rotation angulaire 
Q : débit volume de la pompe 
b2: largeur de la machine (supposée constante dans ce modèle 

bidimensionnel) 
K : constante qui permet une prise en compte du glissement 
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i Plan compiexe 

Volute  

Figure 23 : Transformation conforme de Preston 
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Les grilles d'aubes circulaires (roue, diffuseur aubé, volute) sont transformées en 

grilles d'aubes planes par utilisation de la transformation conforme de PRESTON [5û] 

qui transforme les arcs de spiraies logarithmiques en des segments de droites, comme 

l'illustre la figure 23. La transformation conforme (T) utilisée et la transformation 

inverse (T-1) s'écrivent: 

Nr dr 
(T):x=- 

Nr d, ; y = - -  'A 23~ 
(16) 

avec Nr : nombre d' aubes de la roue 

dr : pas de la grille mobile dans le plan transformé 

RI : rayon d' entrée de roue 

% : rayon de sortie de roue 

-2ny i 2 x x  - - 

La transformation (T) définie sous cette forme: 

avec $(r): angle de profil de l'aubage dans le plan physique en fonction du rayon, 

permet de prendre en compte la courbure de l'aubage dans le plan physique en faisant 

varier $ en fonction du rayon à partir des valeurs des angles d'entrée (Pl) et de sortie 

(Pr) du profil. 
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1.2. ch am^ de vitesses associé à une aube de la roue dans le ~ l a n  comdexe. 

N vortex, de même intensité r', situés en des points d'affixes zn, induisent une 

vitesse complexe W: ' en un point M, d'affixe z: 

Une répartition de vortex sur I'aubage situé à l'abscisse x = h dans le pian 

transformd, induit une vitesse wf ' en un point d'affixe z : 

Cette relation peut être transformée en tenant compte des identités suivantes : 

1 
coth (z) = 2 - 

n -  ( z - iM)  



Chapitre 4 

Figure 24 : Distri bution de vortex sur les segments de droite apuartenant à la gdle 
plane de la roue 

Le passage à une distribution continue de vortex sur I'aubage, conduit, après 

intégration de -cf à +cr suivant l'abscisse curviligne définissant I'aubage (voir figure 24), 

à l'expression suivante (réfdrence[22]): 
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avec : 
CO 

1 - cos (0) 
y - 2 V r [ A O (  ) + 2 2 A ~ s i n ( m 0 )  

0 r- 1 (24) d' après la référence [5 1 j 
sin (0) m = l  

OD 

r r -1% (1 - 0 s  (0) + 2  2 A L s ~ ~  (me) d e  (27) 
sin (0) m - 1  

8 
P 2 

1 

r r  : vortex total résultant de la répartition. 

Vr : composante de vitesse tangentielle au segment de l'aube dans le p l a ~  2. 

Cr : demi corde de l'aube de la roue dans le plan Z. 

h : position du milieu de l'aube de la roue dans le plan Z à l'instant t = 0. 

0 : variable issue du paramétrage x, = c, cos 0 

Xr : abscisse curviligne de l'aube dans le pian Z. 

el,  : bornes d'intégration déduites du changement de variable x, = ç cos 0 

permettant de prendre en compte le rognage de la roue. 

A: : coefficients constants qui dépendent de l'incidence et de la cambrure du profil. 
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Un raisonnement identique, en substituant i r '  par Q', conduit à l'expression 

suivante de la vitesse complexe induite par une répartition de sources sur une aube de la 

grille étudiée (rkférence 1221). 

avec : 
01 

(1 - cos 0) 
0 9 = 2 v r  [B: + 2  2 BL sin(m8) 

sin 0 m = l  1 

Ca 1 i v r e r  [ ( l - m s ( 0 ) )  + 2 1 BLsin(m0) d 0  
sin (0) m = ~  

01 

1 

B', : coefficients constants qui dépendent de l'incidence et de la cambrure du profil. 

La rotation de la roue se traduit par une translation de la grille dans le plan 

Nr dr transformé, parallelement il l'axe ?, de valeur-- ; ceci conduit à l'expression 
2x 

suivante de Ein : 
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Pour obtenir le champ de vitesses complexe Wp correspondant dans le plan 

physique (r, O), on utilise une relation caractéristique de la transformation conforme : 

N r 4  -'(:-O) 
W p = - W z  - e = - ue (r, 8) + i u, (r,O) 

2 n r  

On obtient: 

avec : 

ue (r,8) : composante circonférentielle de la vitesse dans le plan (r,0) 

u, (r,0) : composante radiale de la vitesse dans le plan (r,0) 

1.3. Expression de la distribution de vitesse due à la roue seule dans le dan (r.0). 

Compte tenu des relations (33 ,  (36), l'extension à N, aubes permet d'écrire la 

distribution de vitesse générée par la roue seule : 



1.4. Ex~ression de la distribution de vitesse due au diffuseur seul : 

L'écoulement dans le diffuseur induit un champ de vitesse semblable à celui de la 

roue et son expression se déduit de l'expression (37) en remarquant que o = O, ce qui 

donne : 

NS m n n i ( f  - l j  
w;= 2 -!- [I' s + i Q s + 2  [rsI3: + i G: Q ] (2) (t) e 

T=I 4rc r  n = l  r 
(38) 

Ns : nombre d'aubes du diffuseur 

I',, Q ,  : vortex et source résultant d'une rdpartition élémentaire sur l'aube du 

diffuseur dans le plan z. 
G: : obtenus en substituant l'indice r par s avec leurs valeurs respectives. 

b : b =  *3R4 
R3 : rayon d'entrde du diffuseur 

R4 : rayon extérieur du diffuseur 
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1.5. Ex~ression de la distribution de vitesse ~énérée  par la volute seule. 

La volute est rnodélisde comme un diffuseur aubé, comportant un seul aubage. 

Une distribution de vortex (r,) modélise l'écoulement dans la volute. La vitesse 

complexe déduite de cette répartition s'écrit : 

w 
1 n n 

W; =, [rv 1 2  2 r v H. (f) ( )  e in (Y, - 8) 
n = l  1 

r v : vortex résultant de la répartition de vortex élémentaire 

: coefficient perturbateur de la volute calculé 2 partir de Hf en 
n 

remplaçant les indices r par v avec leurs valeurs respectives. 

c =  ,/- (JO) 

R5 : rayon de base de la volute 

% : rayon extérieur de la volute 

Y v : angle compris entre les directions rayonnantes des origines des spirales 

logarithmiques de la première aube du diffuseur et celle de la volute 

(voir figure 33). 

Finalement, la vitesse totale complexe a pour valeur : WP = W; + W; + W; (41) 
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1.6. Interactions entre la roue. le diffuseur aubé et la volute. 

Les grandeurs rr, î, î, peuvent être décomposées en sommes de quantités 

moyennes et fluctuantes dans le temps ,r : 

'r = orr + trr avec , r  << (42) 

rs = ors + tr, avec ,rS << ors (43) 

rv = orV + trv avec ,rV << (44) 

Le terme ,ïr traduit la superposition des interactions "roue-diffuseur" et "roue-volute" : 

KEMP et SEARS [48] ont montré que ,F et ,c peuvent s'exprimer par les 
9 

quantités: 

2 n c j  F: j i ~ f  (46) 

où jl, j2 prennent les valeurs s ou v, 

avec 

2xCj  i < a - p , >  
Zj = - e 

Nr dr 

j prend la valeur s ou v. 
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La composante de vitesse pertubatrice au point (r, 8) provenant de l'interaction 

"roue - diffuseur" a donc pour expression : 

qui calculée au rayon r = a donne une dvaluation de ,< : 

2 f l  
in [%-wt-e]  } 

rr - 
t s -  2 sin l (Br ln(;) ~ = l  $ { i ( i f F : [ H : o r s + i ~ i o ~ ] e  n=l (9) 

Un développement semblable détermine la composante ,% qui conduit h 

l'expression de : 

La relation (51) calculde au rayon r = a donne une dvaluation de ,r: 

rr - inyv -in (wt+û) 
t v -  2 sin l (p > ln(;) n=l ~ { ( ~ ) n c ~ o r v ~ ; - j e  e 

r 1 
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Compte tenu de la relation (45) et en isolant les termes fonctions du temps dans 

l'expression (37), la composante fluctuante de vitesse dans la roue s'écrit : 

L'équation (53) sert d'expression de vitesse fluctuante de base pour obtenir de la 

même façon les composantes associées au diffuseur et à la volute. La composante 

fluctuante de la distribution de vitesse complexe due au diffuseur seul prend en compte 

les influences de la roue et de la volute. 

En utilisant les mêmes principes que pour le calcul de celle de la roue, Ia 

circulation instationnaire dans le diffuseur ,rS, calculée à l'aide de l'expression 

2ncs W' ; q, et évalu6e au rayon r = b, s'écrit : 

avec : < : calculé à partir de F', en substituant l'indice r par s avec les valeurs respectives 
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On obtient ainsi la composante instationnaire de la distribution de vitesse 

complexe dans le diffuseur seul w'; : 

Il reste à dtterminer la composante instationnaire de la distribution de vitesse 

complexe dans la volute. Cette composante traduit les effets de la roue et du diffuseur. 

Son expression se définit à partir de la quantité 2nCv F; W' 6valuée au point r = c ; 
P 

TV prend la valeur : 

avec : 
$ : caicult à partir de Fn en substituant l'indice r par v avec leurs valeurs respectives. 

En séparant les termes dépendant du temps dans l'expression (39), on en déduit la 

composante instationnaire de vitesse complexe dans la volute seule : 

w 
1 n n 

in (Y, -0) 1 trv + n=l  E t r v  Ho (f) (4) I 
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Finalement, la composante totale de vitesse complexe fluctuante se définit par la 

superposition des composantes fluctuantes de vitesse complexe de la roue, du diffuseur 

et de la volute, soit : 

Dans cette expression (58), après développement, on voit apparaître les 

paramètres de dimensionnement de la roue, du diffuseur et de la volute, par 

l'intermédiaire en particulier des termes : 

l'influence de certains choix dimensionnels (rayons ext6rieurs de la roue, angles 

d'aubages, entrefers, ... .) peut ainsi être analysée comme on le verra au chapitre 5. 

Dans la suite du texte, nous nous limitons au cas d'une pompe à simple volute 

sans diffuseur aubé, pour laquelle i'expression (58) se réduit donc à: 

Dans cette expression (59) développée (voir expression (53) et (SI)), on note la 

présence des termes .Q, et qui représentent les valeurs en régime non fluctuant 

de la circulation autour d'un aubage de roue, du terme source et de la circulation autour 

de I'aubage qui représente la volute. Le calcul de ces grandeurs moyennes s'effectue de 

la manihre suivante : 
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Le terme source .Qr s'obtient à partir du débit QR traversant la roue par 

l'expression suivante : 

- 
oQ = [2 x r sin (p;) - Nrer ] b2 

avec : er : épaisseur de 1' aube 

b2: largeur de la roue 

La circulation moyenne autour d'un aubage de roue, orr, est directement reliée à la 

hauteur interne HI de la machine (c'est-à-dire à la composante circonférentielle 

moyenne de vitesse en sortie de roue) par la relation : 

Enfin la composante moyenne de circulation dans la volute est obtenue à 

partir de par la relation suivante qui traduit la condition d'écoulement irrotationnei 

en sortie de machine : 

La vitesse complexe permanente Wp associée à ces expressions s'écrit: 

D'où on peut aisément tirer les composantes radiale et circonférentielle moyenne. 
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1.7. Fluctuations de ~ression en un mint à l'aval de la roue. 

Le théorème des quantités de mouvements, en l'absence des forces de volume, 

s'$cri t: 

avec : p la masse volumique et p la pression, soit : 

dV 1 1 
Soit - + - grad (v*) = - - grad (p) 

at 2 P 

expression qui, après intégration, se réduit k 

Po: pression de référence 

a+ Dans le plan physique (r,0), sachant que - vaut - orUO à l'extérieur de la roue, 
at 

l'expression (66), séparée de sa composante continue, donne le niveau de fluctuations de 

pression à l'harmonique n de la fréquence de rotation : 

1 ,  '2 P' - P o = p  [ o r ~ ' ~ ~ - y  {Ugn + Um +Z [UoO Utan +Uor U',] } ] (67) 
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2. PRISE EN COMPTE DES EFFETS VISOUEUX. 

Les sillages visqueux des divers aubages de la roue interceptent le diffuseur et la 

volute et induisent des fluctuations de circulation sur leurs aubages. Les effets sur les 

éléments situés à l'aval de la roue peuvent être déduits de la description des sillages 

dans la roue. Le modèle utilisé par SIMPSON, CLARK et WEIR [22] est issu 

directement des travaux de KEMP et SEARS [52] relatifs à des études de réponse d'une 

aile à une rafale, avec les hypothèses restrictives suivantes : 

- la superposition des sillages issus de profils isolés décrit la configuration des 

sillages provenant de la grille d'aubes amont. 

- l'incidence relative sur la grille aval est nulle à chaque instant. 

- les efforts induits par les variations de circulation enregistrées par les autres 

aubes sont négligés ; seuls les effets stationnaires d'interactions sonr pris en 

compte. 
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La figure 25 illustre la répartition de vitesse dans la zone associée au sillage dans 

le modèle proposé par SIMPSON, CLARK et WEIR. Les expressions de base 

associées, permettant de définir la fluctuation de vitesse U', dans le sillage, sont les 

suivantes : 

CD: coefficient de trainée 
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Finalement : 

Les composantes de vitesses instationnaires s'obtiennent par les relations : 

Les fluctuations de pression correspondant à l'effet du sillage visqueux se 

déterminent à partir des relations (67) et (73). Elles conduisent au niveau instationnaire 

dépendant de (r, 8) et du nombre n, rang d'harmonique de la fréquence de rotation. 

La superposition des deux effets pris en compte permet d'obtenir la fluctuation de 

pression en un point quelconque de la section de sortie de la volute. Cette expression a 

été utilisée comme base de calcul du niveau RMS moyen des fluctuations de pression 

en sortie de volute pour une pompe donnée. Le chapitre 5 décrit les diverses étapes 

effectuées pour accéder A ces résultats, le logiciel de calcul associé et les résultats 

obtenus sur les pompes du programme SHF décrit précédemment. 
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Chapitre 5 

Application du modèle de SIMPSON, CLARK et 
WEIR à des pompes industrielles et confrontation aux 
résultats expérimentaux. 

Pour appliquer le modèle bidimensionnel, décrit dans le chapitre pdcédent, à une 

pompe industrielle, il est nécessaire de procéder à un certain nombre d'adaptations tant 

du point de vue de la géométrie que du point de vue des écoulements internes. 

Après avoir décrit la façon dont nous procédons pour effectuer ces adaptations, 

nous décrivons les résultats ainsi obtenus sur les roues AO, A2 et CO du programme 

expérimental de la SHF décrit au chapitre 3 et nous le confrontons aux resultats 

expérimenbaux. 

Enfin, nous présentons pour l'une de ces machines (roue AO), en son point de 

fonctionnement nominal, l'influence d'un certain nombre de paramètres sur les niveaux 

de fluctuations de pression au refoulement, à la fréquence de passage des aubes Fpa, 

prévue par le mod&le de SIMPSON, CLARK et WEIR, à savoir : 

* vitesse de rotation 

* entrefer roue-bec de volute 

* nombre d'aubes de la roue 

* angle en entrée et effet de coucbure d'aubage associé. 
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1. MACHINE BIDIMENSIONNELLE EOUIVALENTE A UNE POMPE DONNEE 

Le modèle bidimensionnel impose une largeur constante pour la roue et la volute 

ainsi que des aukges minces en forme d'arcs de spirales logarithmiques. 

Pour nos calculs, nous utilisons les éléments géométriques suivants : 

* une machine bidimensionnelle dont la largeur constante est égale à la 

largeur b2 en sortie de la roue de la machine réelle. 

* un angle $,des arcs de spirales logarithmiques simulant les aubages de 

roue égal à l'angle 8, réel entre la tangente au squelette des aubages en 

sortie de roue et la direction circonférentielle. 

* des arcs de spirales logarithmiques simulant les aubages de roue s'étendant 

du rayon de sortie réel R2 au rayon d'entrée moyen RI  de cette roue. 

* une volute équivalente de largeur constante b2, constituée d'un arc de 

s p i d e  logarithmique évoluant d'un rayon R5, rayon réel au bec de volute, 

B un rayon Re défini par la relation suivante (figure 26 et référence [53]). 
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--- -- 
Volute équivalente 

4 

QI 
a 

A 

m 
a 

- -  

Figure 26 

Le coefficient K de l'expression (15) du chapitre 4 est déterminé ainsi : 

* le débit volume moyen QR traversant la section de sortie de la volute 

équivalente peut être calculé à partir de la distribution de vitesse en fonction 

du rayon, Ue (r) : 
O 

* en supposant une répartition de vitesse de la forme Ug, = K,/r, 

on obtient : 
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Le coefficient de perte CD qui apparaît dans la prise en compte des sillages 

(relation (72) ), est déterminé à partir de la valeur des pertes roue Pr (déduite des 

mesures de séparation des pertes ou d'un modèle prédictif) : 

avec : Pr : perte roue en m 

N r : nombre d'aubes de la roue 

v = T , v l e t v 2  : vitesses absolues en entrée et sortie de roue 

2. CALCUL DU NIVEAU GLOBAL DES FLUCTUATIONS DE PRESSION EN 

SORTIE DE VOLUTE 

L'expression (67) du chapitre 4 permet d'obtenir, en chaque point de la volute, 

l'évolution de la fluctuation de pression pour chaque fréquence multiple de la fréquence 

de passage des aubages ; les termes correspondants aux autres fréquences sont nuls. 

La valeur RMS des fluctuations à une fréquence donnée, et en un point, est alors 

calculde ainsi : 

avec T période associée. 

Le résultat en un point au rayon r de la section de sortie de la volute (y =y,) a été 

détenni né analytiquement. 



La valeur moyenne de ces fluctuations de pression dans cette section de sortie est 

alors calculée ainsi : 

Cette intégration est ici effectuée numériquement. 

Les deux intégrations qui apparaissent dans les expressions (79) et (80) sont 

effectuées : 

* d'une part, en considdrant la superposition des fluctuations de pression 

associées respectivement aux effets de circulations et aux effets des sillages. 

* d'autre part, en considérant séparément la contribution de chacun des deux 

effets. 

L'organigramme général (figure 27) décrit les grandes étapes du calcul qui est 

effectué sur un micro-ordinateur HP 9816 (programmation en basic HP). Il faut 
r v v remarquer que les fonctions Hn, $,, Hn Fnsont caiculdes par intégration numérique 

avec calculs séparés des parties réelles et des parties imaginaires, alors que SIMPSON, 

CLARK et WEIR ont à ce niveau utilisé des expressions approchées. 
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Entrée des données néornétriaues de la roue : EntrCe des données géomCtriques de la volute : 

- rayon d'entrée R 
- rayon de sortie \ 
- largeur en sortie b2 

- angie d'aubage en sortie f i ,  
- nombre d'aubages N, 

- rayon au bec de volute R5 
- rayon % dans la section de sortie (figure 26) 

Volute huivalente : 

- calcul de Re (expression (74)) 

I 
v 

Point de fonctionnement étudie : 

Entrée de la vdeur de l'harmonique à Ctudier : n 

C 
I 

-+ 

- calcul de Hr,,. P,. H ",. F ", - calcul de P ILMs (cirulatior?) 
eXpressions ( (28). (39). (47). (56) ) - calcul de p RMS (sillages) 

- calcul de pRws (global) - 

- entrée de o, QR. HI et pertes roue Pr 
- calcul de K1 et K (expressions (76) et (77) ) 
- calcul de CD (expression (78) ) 

Sortie des résultats 6 

I 

I Autre valeur de n QUJ 1 

I non 1 

I 1 oui Autre point de fonctionnement 
l 

I 
non f 

r 1 

FIN 

Figure 27 
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3. CO MPARAISON DES TROIS POMPES AO. A2 ET CO 

Les trois pompes du programme expérimental de la SHF ont déjà fait l'objet d'une 

présentation au chapitre 3, tant du point de vue de leurs caractéristiques géométriques 

que du point de vue de leurs performances hydrauliques. Des mesures de fluctuations de 

pression ont été effectuées en divers points de l'installation d'essais. Les résultats des 

comparaisons entre le modèle et les résultats expérimentaux sont présentés ci-dessous à 

deux fréquences particulières : 

* la fréquence de passage des aubes fpa 

* le double de cette fréquence de p s a g e  des aubes, en utilisant les informations 

expérimentales obtenues avec le capteur K11 (figure 15 du chapitre 3), qui se 

trouve sur le cône de sortie de la volute ; ce capteur a 6 3  choisi compte-tenu du 

fait que le modèle donne un niveau RMS de fluctuations dans la section de sortie 

' de la volute. Les divers résultats sont présentés en décibels (avec une référence à 

1 Pa), pour divers débits relatifs de fonctionnement (sur les diverses courbes, Q 

représente le débit traversant la roue et QN le débit nominal de rkférence 

(495 m3/h à 1330 tr/min)), et pour une vitesse de rotation des pompes égale à 

1330 tr/min. 
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3.1. Résultats à la fréauence de Dassage des aubes 

Le modèle de calcul et le logiciel associé permettent de calculer, p u r  chaque 

point de fonctionnement, les niveaux RMS de fluctuations de pression en sortie de 

volute suivants : 

* niveau global à la fréquence choisie 

* contribution des effets non visqueux 

* contribution des effets visqueux (sillages des aubages de roue). 

Les résultats correspondants sont présentés sur les figures 27,28, et 29. 

La figure 28 montre les effets de circulation (ca1c;ils non visqueux) pour les trois 

machines : 

* pour chacune des machines, le niveau décroît quand le débit croît, de façon 

cohérente avec les évolutions de hauteur interne (voir figure 13 du chapitre 3). 

* la machine CO se révèle la plus "silencieuse" des trois B chaque débit, en notant 

toutefois que les performances hydrauliques de la pompe A2 sont supérieures à 

celles de la CO ce qui doit relativiser la comparaison. A ce niveau, il semble donc 

intéressant d'augmenter le diamètre extérieur des roues de façon à réduire le bruit 

de circulation. 
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63.1. Résultats B la fréquence de passage des aubes 

Le modèle de calcul et le logiciel associé permettent de caiculer, pour chaque 

point de fonctionnement, les niveaux RMS de fluctuations de pression en sortie de 

volute suivants : 

* niveau global à la fréquence choisie 

* contribution des effets non visqueux 

* contribution des effets visqueux (sillages des aubages de roue). 

Les résultats correspondants sont présentés sur les figures 27,28, et 29. 

La figure 2 3  montre les effets de circulaticn (calculs non visqueux) pour les trois 

machines : 

* pour chacune des machines, le niveau décroît quand le débit croît, de façon 

cohérente avec les évolutions de hauteur interne (voir figure 13 du chapitre 3). 

* la machine CO se révèle la plus "silencieuse"des trois à chaque débit, en notant 

toutefois que les performances hydrauliques de la pompe A2 sont sup6rieures à 

celles de la CO ce qui doit relativiser la comparaison. A ce niveau, il semble donc 

intéressant d'augmenter le diamètre extérieur des roues de façon à réduire le bruit 

de circulation. 
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Bruit de circulation (dB) 

Figure 28 : Niveau de fluctuations de pression associé à la circulation à Fpa 

La figure 29 montre les effets des sillages d'aubages. On trouve ici des résultats 

qu'il faut rapprocher des évolutions des pertes roue (voir figure A. 1.7 de l'annexe 1). La 

roue A 0  est de ce point de vue la plus performante (elle correspond à un tracé 

conventionnel ) ; pour cette roue, l'effet des sillages présente un minimum pour un débit 

roue relatif de l'ordre de 0,75 alors que pour les deux machines l'effet des sillages croît 

continûment quand le débit augmente. 
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Bruit de sillage (dB) 
75 

65 

55 

45 

35 QIQN 
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Figure 29 : Niveau de fluctuations de pression associé aux sillages visqueux B Fpa 

La prise en compte simultante des deux effets conduit aux prédictions globales 

présentées sur la figure 30. La machine conventionnelle (AO) se révèle la meilleure à ce 

niveau, avec un minimum de bruit pour un d6bit roue relatif tgal à 0,s. Les deux autres 

machines présentent des niveaux sensiblement plus constants lorsque le débit varie. On 

peut d'ores et déjà remarquer les différences importantes avec la formule globale de 

prédiction décrite au chapitre 3, comme l'illustre le tableau 4 ci-dessous : 

TABLEAU 4 

Formule globale 

Modèle 

Niveaux de fluctuations de pression à fpa ; QIQN = 1 

A 0  

69,2 

65,3 

A2 

68,8 

67,2 

CO 

772 

68,1 
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Niveau de bruit RMS résultant de la circulation et du siliage 

75 

Figure 30 : Niveaux globaux prédits à Fpa 

La comparaison des résultats du modèle avec les résultats expérimentaux est 

illustrée par les figures 31, 32 et 33 pour chacune des trois machines. De façon 

générale, on peut constater que le modèle prédit de façon assez satisfaisante les niveaux 

de fluctuations en sortie de volute, non seulement au débit nominal mais également aux 

autres débits. Les écarts entre résultats de calcul et résultats expérimentaux sont au 

maximum de 3 à 4 dB, mis à part pour un point de fonctionnement particulier de la 

pompe CO (QiQN = 0,75) pour lequel une confirmation expérimentale doit sans doute 

être envisagée. Ces résultats sont d'autant plus satisfaisants que les essais n'ont pas ét& 

réalisés dans des conditions parfaitement anéchoïques ; les mesures de type 

intensimétrique ([15] ) sur la conduite de refoulement montrent un coefficient de 

réflexion de l'ordre de 0,7 pour cette fréquence de passage des aubes. 
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Niveau RMS à Fpa (dB) 

75 

65 
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Figure 31 : Comparaison des résultats théoriques et expérimentaux 

de la pompe A0 à Fpa 

Niveau RMS à Fpa (dB) 

Figure 32 : Comparaison des résultats théoriques et expérimentaux de la 

pompe A2 à Fpa 



Niveau RMS à Fpa (dB) 

75 

Figure 33 : Comparaison des résultats théoriques et expérimentaux 

de la pompe CO à Fpa 

3.2. Résultats à 2fpa 

Les figures 34, 35, 36 présentent la comparaison entre les résultats du modèle et 

les résultais expérimentaux pour cette fréquence double de la fréquence de passage des 

aubes. 

On observe à nouveau une assez bonne corrélation entre les mesures et les 

prddictions, tant du point de vue des niveaux que du point de vue de I'allure des 

évolutions en fonction du débit. Pour cette fréquence (et a fortiori pour les harmoniques 

d'ordre supérieur), l'effet de circulation est prépondérant ce qui explique I'allure des 

courbes. 
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Niveau RMS à 2 Fpa (dB) 

80 

Fignre 34 : Comparaison des résuitats théoriques et expérimentaux 
de la pompe A0 à 2 Fpa. 

Niveau RMS à 2 Fpa (dB) 

Figure 35 : Comparaison des résultats théoriques et expérimentaux de h 
pompe A2 à 2 Fpa 
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Niveau RMS à 2 Fpa (dB) 

Figure 36 : Comparaison des résultats théoriques et e.xpérhentanx de la 
pompe A2 à 2 Fpa 

En conclusion, les résultats obtenus lors de cette comparaison des trois machines 

AO, A2 et CO montrent que le modèle détaillé proposé par SIMPSON, CLARK et 

WEIR permet une bonne prédiction des niveaux de fluctuations en sortie de volute, 

pour tous les régimes de fonctionnement, dans la mesure où d'une part on prend soin de 

bien définir la machine bidimensionnelle équivalente et d'autre part on dispose de 

bonnes corrélations pour la hauteur interne et les pertes roue. 

Nous avons donc utilisé ce modèle pour analyser la sensibilité d'un certain 

nombre de paramètres constructifs. 
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4. INFLUENCE DE DIVERS PARAMETRES 

Cette étude de sensibilité d'un certain nombre de paramétres constructifs a été 

menée en utilisant les éléments de base de la pompe AO, dans ses conditions nominales 

de fonctionnement (QIQN = 1). Nous avons successivement analysé l'influence de : 

* l'entrefer entre roue et bec de volute 

* la vitesse de rotation 

* le nombre d'aubes de la roue 

* l'angle d'entrée f3 

Tous les calculs (et donc les résultats présentés) ont été effectués à la fréquence de 

passage des aubes. 

4.1. Influence de l'entrefer entre roue et bec de volute 

Le jeu entre la roue et le bec de volute peut évidemment être modifié soit par 

rognage de la mue, soit par rognage du bec de volute. Toutefois, le rognage de la roue 

s'accompagne de modifications sensibles des performances hydrauliques, ce qui rend la 

comparaison délicate. Nous avons donc envisagé une simulation de l'augmentation de 

l'entrefer par augmentation du rayon au bec de volute. Les résultats de simulation au 

débit nominal montrent une décroissance régulière du niveau de fluctuations de 

pression à la fréquence de passage des aubes lorsque l'entrefer augmente ; la figure 37 

présente cette évolution dans un domaine raisonnable de variation de l'entrefer relatif. 

L'effet de circulation est ici prépondérant. Une campagne de validation expérimentale 

est prévue dans le cadre du groupe de travail de la SHF et sera réalisé durant l'année 

1992. 
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60 entrefer (96) 
2 4 6 8 10 12 

Figure 37 : Influence de I'entrefer (roue A0 à QN) 

4.2. Influence de la vitesse de rotation 

L'influence de la vitesse de rotation sur le niveau de fluctuations de pression à la 

fréquence de passage des aubes a Cté analysée avec le modèle dans la gamme 800-1800 

tr/min. La hauteur interne et les pertes roue ont été calculées pour chaque vitesse en 

application des règles habituelles de similitude. La figure 38 montre la façon dont le 

niveau de fluctuations croît lorsque la vitesse de rotation augmente. La figure 39 

présente en trait continu le résultat qui serait obtenu en supposant une variation du 

niveau de fluctuations proportionnelle au carré du rapport NI1330 ; l'écart entre cette loi 

simple et les résultats de calcul demeure inférieur à 2 dB sur toute la gamme de vitesse 

étudiée. 
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Figure 38 : Influence de la vitesse de rotation (roue A0 à QN) 

i I I 

i * psim (dB) 
1 1 1 

Figure 39 : Comparaison entre l'influence de la vitesse de rotation et la 
N variation du niveau de fluctuations proportionnelle au earré du rapport 
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4.3. Influence du nombre d'aubes 

Cette analyse a été menée en prenant comme référence le dimensionnement de la 

roue A 0  (N, = 7 aubes). Une modification du nombre d'aubes s'accompagne 

évidemment de modifications éventuelles d'autres parambtres géométriques (rayon 

extérieur, largeur en sortie, angle d'aubage en sortie). Comme le montre le tableau 5 : 

les résultats présentés ici ont été obtenus en utilisant le logiciel CENTROX [54] en 

gardant un rayon de sortie R2 sensiblement constant. 

Le tableau 5 ci-dessous précise les valeurs obtenues pour les divers nombres 

d'aubages, et la figure 40 montre l'effet sur les fluctuations de pression à la fréquence de 

passage des aubages. 

TABLEAU 5 
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4.4. Influence de l'an-le d'entree 31 - 

La modélisation proposée par SIMPSON, CLARK et MEIR analyse une machine 

bidimensionnelle dont les aubages sont des arcs de spirales logarithmiques dont l'angle 

entre la tangente à la spirale et la direction orthoradiale est constant et égal à l'angle de 

sortie réel des aubages $, La transformation conforme utilisée dans la modélisation 

(relation (16) du chapitre 4) transforme ces aubages en segments de droites. 

La prise en compte d'une variation de l'angle en fonction du rayon, d'une valeur 

pl en entrée (rayon RI) à une valeur $,en sortie (rayon R2), peut être intégrée dans la 

relation (18) qui caractérise la transformation conforme. Afin d'analyser cet effet, nous 

avons envisagé une évolution linéaire de $ en fonction du rayon. A cette Bvolution sont 

associés des arcs de courbe dans le plan transformé. Les figures en annexe 4 illustrent 

cet effet dans le cas des données géométriques de la roue A0 avec : 

R2 = 176 mm RI = 110 mm $? 22'5 

et Pi évoluant de 10" à 34". 



Chapitre 5 

La procédure de calcul a été reprise en tenant compte de la forme de ces arcs de 

courbe dans le plan transformé, par calcul numérique, dans chaque cas, des nouvelles 
r fonctions Hn associées selon l'expression suivante : 

La prise en compte de ces variations de pl a une influence (dans cette approche) 

uniquement sur le calcul non-visqueux. Les résultats, ou débit nominal, pour la pompe 

AO, sont représentés sur la figure 41 ; on y constate une diminution de niveau des 

fluctuations de pression en sortie de volute, à la fréquence de passage des aubes, lorsque 

pl augmente. On peut noter ici que pour la roue A0 réelle, cet angle pl évolue d'une 

valeur égale à 40,7* au plafond (RI = 4638 mm) à une valeur égale à 19,2" en ceinture 

de roue (R1 = 9993 mm) . 

Evidemment, la prise en compte de ce paramètre au niveau de la conception doit 

Cgalement intCgrer les autres effets associés à ces choix de pl et en particulier les 

conditions de cavitation (NPSH requis) et de recirculations à débits partiels. 



Chapitre 5 

nombre d'aubes 

4 5 6 7 8 9 10 11 

Figure 40 : Influence du nombre d'aubes (roue A0 à QN) 

Figure 41 : Influence de l'angle d'entrée (roue A0 à QN) 



CONCLUSION 

Cette étude avait comme objectif général de fournir au projeteur des outils 

susceptibles de permettre la prise en compte de critères liés au bruit hydraulique dans la 

conception de pompes centrifuges. 

L'étude bibliographique et les nombreux contacts au sein du groupe de travail 

"Hydraulique et BruitN de la S.H.F. ont fait appimïître le peu d'informations disponibles 

sur cet aspect du comportement des pompes centrifuges. 

Les nombreux travaux de développement de codes de calculs des écoulements 

instationnaires dans ces machines n'ont pas encore permis d'aboutir à la mise en place 

d'un outil exploitable dans un bureau d'études, tant pour l'analyse de solutions que pour 

l'aide au choix de certains paramètres constructifs. 

Notre travail a donc pris comme base un important travail effectué il y a plus de 

vingt ans par SIMPSON, CLARK et WEIR, présentant d'une part une approche 

théorique bidimensionnelle très complète et d'autre part une formulation plus globale 

s'appuyant sur un certain nombre de résultats expérimentaux. 



Dans un premier temps, nous avons envisagé l'utilisation de cette formulation 

globale, en montrant comment il est possible de la réécrire en faisant apparaître certains 

nombres sans dimension caractéristiques soit du point de fonctionnement nominal de la 

machine soit de certaines grandeurs géométriques caractérisant le dimensionnement de la 

roue de pompe centrifuge. Une réflexion sur la sensibilité du niveau de bruit hydraulique 

aux variations de ces paramètres a pu être menée à bien. Ce type d'analyse a par ailleurs 

été utilisé pour le dimensionnement de trois machines destinées à fournir les mêmes 

performances hydrauliques nominales dans le cadre du groupe de travail de la S.H.F. Les 

essais de ces machines, réalisés au Laboratoire de Mécanique de Lille sur la boucle 

d'essais de pompes SESAME, constituent le support expérimental de notre travail. 

La confrontation des niveaux RMS de fluctuations de pressions à la fréquence de 

passage des aubes mesurés en sortie de volute et calculés par cette formule globale au 

point nominal de fonctionnement fait appamître une assez bonne corrélation (de l'ordre de 

1 à 2 dB) pour la machine A0 qui correspond à un tracé de pompe assez standard ; par 

contre, la même comparaison avec les deux autres machines essaydes montre des écarts 

tout à fait inacceptables (10 dB et plus !!) si l'on veut prévoir correctement l'effet de 

choix dimensionnels très éloignés des choix habituels effectués en vue d'obtenir de bons 

rendements Cnergétiques. L'utilisation de telles corrélations globales ne peut donc être 

envisagée sérieusement pour tenter par exemple de répondre à une demande de limitation 

du niveau de bruit hydraulique de machines destinées à certaines applications 

particulières. D'autre part, ces formules globales ne prennent absolument pas en compte 

l'incidence des nombreux paramètres géométriques qui caractérisent les interactions entre 

parties fixes et mobiles de la machine. 



La seconde partie de notre travail a donc été consacrée à l'adaptation du modèle 

théorique bidimensionnel développé par SIMPSON, CLARK et WEIR. Ce modèle 

permet en particulier d'accéder, pour chaque fréquence harmonique de la fréquence de 

rotation de la roue, à une évaluation d'un niveau moyen de fluctuations de pression dans 

la section de sortie de la volute de la machine. Pour chaque fréquence étudiée, on peut 

mettre en évidence la contribution d'une part des fluctuations de circulation autour des 

divers profils (approche en fluide non visqueux) et d'autre part de l'interaction des 

sillages issus des aubages de la roue avec les aubages fixes (diffuseur aubé etlou bec de 

volute). Ce modèle a été repris en détail et un programme de calculs sur micro-ordinateur 

a été développé permettant d'éviter certaines approximations utilisées par SIMPSON, 

CLARK et WEIR. Ce programme prend en compte les diverses options que nous avons 

définies pour passer de la machine réelle étudiée à un modèle bidimensionnel notamment 

le calcul de la volute équivalente et l'introduction des évolutions de hauteur interne et des 

pertes de roue en fonction du d6bit pour la vitesse de rotation étudiée. 
. 

Les résultats obtenus à l'aide de cette approche pour la fréquence de passage des 

aubes et le double de la fréquence de passage des aubes, sur toute la plage de 

fonctionnement étudiée des trois pompes du programme expérimental de la S.H.F, sont 

très voisins des résultats expérimentaux avec des écarts qui dépassent exceptionnellement 

3dB. Ces résultats sont d'autant plus satisfaisants que les conditions de mesures ne sont 

pas parfaitement anéchoïques sur la boucle d'essais. 

Cette confrontation théorie-expérience montre que l'approche complète proposée 

par SIMPSON, CLARK et WEIR permet d'obtenir une bonne appréciation du niveau de 

bruit hydraulique au refoulement d'une pompe centrifuge, susceptible d'être incorporée 

dans une phase de dimensionnement de ce type de machine. 



Les quelques analyses de sensibilité de certains paramètres géométriques des 

pompes du programme S.H.F., effectuées en conclusion de notre travail, illustrent les 

possibilités ainsi offertes au bureau d'études. 

Enfin, cette étude permet de mieux apprécier la nécessité, pour les programmes de 

calculs plus évolués en cours de développements, de prendre en compte simultanément 

les effets instationnaires liés aux fluctuations de circulation (calculs en fluide non 

visqueux) et les effets visqueux associés en particulier aux sillages d'aubages dont il 

faudrait sans doute améliorer la modélisation. 

Ce travail sera complété au Laboratoire, d'une part jw une analyse plus fine des 

fluctuations de pression dans la machine (y compris dans la roue) afin de mieux apprdcier 

les couplages Cventuels avec le circuit, et d'autre part par un certain nombre d'essais 

complémentaires destinés en particulier à analyser l'influence du jeu relatif efitre le bec de 

volute et la roue. 
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Annexe 1 

Performances hydrauliques à 1330 tr/min des 
pompes AO, A2 et CO. 

Hauteur totale d'élévation-débit 

Puissance sur l'arbre-débit 

Rendement global-débit 

Hauteur interne-débit roue 

A.1.6. (a,b et c) Détection du débit critique de recirculation en entrée 

par rriesure de pression sur la bride d'aspiration. 

A. 1.7. (a.1-c.2) Séparation des pertes (pertes roue et pertes volute) 
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Annexe 2 

Analyse des fluctuations ue pression dans la 
conduite d'aspiration (capteur Kistler n07), 
entre O et 400 Hz. 

Essais à 1330 tr/min pour différents débits 
(figures A.2.1 à A.2.7). 
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Figure A . 2 . 6 .  





Annexe 3 

Analyse des fluctuations de pression dans la 
conduite de refoulement (capteur PCB n03), 
entre O et 400 Hz. 

Essais à 1330 tr/min pour différents débits 
(figures A.3.1 à A.3.7). 
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Figure A. 3 . 2 .  
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Figure A . 3 . 4 .  
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Figure A.3.5. 
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Annexe 4 

Evolution de la courbure des aubages de la roue 
A0 en fonction de l'angle géométrique pl variant 
de 10" à 34" pour un fl,constant égal à 22O5. 
(Figures A.4.1. à A.4.13) a ~ ~ ~ ~ q  b@,3 

y, 
.<r iGP 
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