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Les tendances actuelles dans la
construction des turbines hydrauliques

par M. Lewis F. Moopy, ingénieur-conseil, & Philadelphie.

(Suite!.)
Un nouveau type de turbine.

Dans cette disposition nouvelle (fig. 6), le canal d’en-
trée, le logement de la roue et le tuyau de fuite se suivent
par une transition imperceptible. L’eau parvient au tuyau
de sortie par une gradation continue, comportant une
variation progressive de I'intensité de rotation autour de
I'axe, et sans variation brusque de la rotation secondaire
dans le plan méridien, qui est ici le plan de la figure.

Si I'on interpose un aubage dans Peau tournante,
celle-ci lui imprimera un couple moteur égal a :

w

s (P1+ Cay— 1y cuy).
o

Les fig. 7 et 8 montrent des exemples de la forme par-
ticuliere de ces roues pour les types nouveaux de turbine
a grande vitesse que nous examinons ici. Elles font
contraste avec la série des roues, plus classiques, de la
fig. 2.

Pertes dans le tuyau d’aspiration
el pertes par frottement sur 'aubage de la roue.

Considérons quelques-unes des conditions théoriques
particulieres a la turbine moderne. Et rappelons tout
d’abord que dans la plupart des théories classiques, la
construction de I'aubage mobile est basée sur une direc-
tion de sortie radiale ou axiale que I'on s’impose. Cest-a-
dire que pour se placer dans des conditions de rendement
optimum, il faut admettre une direction absolue de sortie

! Voir le Bulletin technique du 13 mai 1922, page 109,

située dans un plan méridien. Or les essais au moyen du
tube de Pitot et au moyen d’aubettes-témoins placées a
la sortie de la roue ont prouvé, depuis plusieurs années
déja, que cette direction n’est pas la meilleure dans le
cas des roues a grande vitesse spécifique.

Avec le tuyau d’aspiration de forme classique, toute
direction de sortie possédant une composante tangen-
tielle introduisait dans les calculs des incertitudes et des
complications qui rendaient le probléme des moins
attrayants. Cependant, 'emploi d’un tuyau d’aspiration
capable de récupérer efficacement a la fois I'énergie des
composantes tangentielles et celle des composantes méri-
diennes nous permet de poser quelques équations sim-
ples qu’il sera intéressant de considérer. Il ne sera plus
nécessaire, notamment, de faire dépendre la «perte de
sortie» de la direction de sortie, puisque notre tuyau
d’aspiration agira tout aussi bien sur les composantes
tangentielles que méridiennes. La « perte de sortie » peut
done s’exprimer tout simplement en fonction de la gran-
deur de la vitesse de sortie, sans égard a la direction de
cette derniére.

Soit :
na = le rendement du tuyau d’aspiration,
fs = 1 — ns = le coefficient de perte dans ce tuyau,
¢y = la vitesse absolue de sortie de la roue,
Hp, = lafraction non-récupérée de la « chute-vitesse» de

I’eau quittant la roue.
Nous avons :
2
Cy
Hyy = Iy - Gy
<8
Dans la roue a grande vitesse spécifique, ou la vitesse

relative entre I'eau et les aubes est considérable, une




T(metriqua):
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autre perte importante est celle due au frottement de

I’eau sur les aubes. Dans les exécutions récentes de tur-

bines a4 grande vitesse spécifique, fig. 7 et &, la vitesse

angulaire est considérable et le couple moteur relative-
ment faible. Les aubes n’ont qu’une faible courbure et ne
détournent ’eau que faiblement.

Soit*

fo = le coeflicient de perte de charge dans la roue,

w, = la vitesse relative de ’eau dans les aubes a 1’ar-
réte de sortie. (En vertu de la remarque ci-
dessus, cette vitesse relative est presque la
méme sur toute la surface de I’aube).

Hp, = la perte de charge due au frottement de eau
dans la roue.

Nous avons :

Au lieu de baser la construction de notre turbine sur
une direction de sortie arbitrairement imposée, il sera
utile de rechercher les conditions réalisant une valeur
minimum pour la somme de ces deux pertes, — perte de
sortie et perte par frottement dans la roue. Le probléme
consiste donc & déterminer les conditions de rendement
maximum pour un nombre de tours spécifique donné,
ou bien encore a déterminer le nombre de tours spécifique
maximum pour un rendement donné.

Avant d’aborder ce probléme, il y a lieu de distinguer
entre deux expressions usuelles du nombre de tours spéci-

Les constructeurs de turbines définissent couramment
le nombre de tours spécifique par :

\/—N‘ ou ce qui revient au méme — ﬂ-_
& H\/\/I-I
formule commode, parce que l'on a le plus souvent a
déterminer le nombre de tours/minute, la puissance et
la chute étant données. Cependant, dans la construction
des pompes centrifuges, on désigne couramment le nom-

Rai=—E0 - T
7

bre de tours spécifique par:

() —"n \/—Q

H:
parce que le débit et la chute sont généralement les quan-
tités connues. Les deux expressions dérivent des mémes
équations et, 'une comme l'autre, elles s’appliquent
aussi bien aux turbines qu'aux pompes. Pour les distin-

guer, désignons par :
(nsQ) =n . —3
H

Iexpression du nombre de tours spécifique basée sur le
débit.

La premiére formule est sans doute commode lorsqu’il
s’agit d’adapter a4 des conditions nouvelles un type de
turbine existant. Mais la seconde présente des avantages
quand il s’agit de créer des types nouveaux. Car elle
permet de calculer et construire pour une chute et un
débit donnés sans s’embarrasser d’une incertitude super-
flue en présupposant une valeur du rendement. De plus,

ﬁque: si 'on arrivait & un rendement notablement différent de
Soit : celui auquel on s’attendait, le désaccord entre les valeurs
q )
H = la chute, en métres, désirées et obtenues du débit et des vitesses d’eau sera
Q = le débit, en métres cubes par seconde, moins grand si les calculs ont été basés sur le ny, que s’ils
N = la puissance de la turbine, en chevaux, I’avaient été sur le n,. Si I'on amplifie un type connu,
n = la vitesse de la turbine, en tours par minute. le ny, demeure plus constant que le n,.
Dans notre étude présente, nous
1 3 sedst, 5 s
= us gagnerons en simplicité par I’emplo1
—— de nyo. Et si nous déterminons les
L+ = = i L .
20 ~ i - e conditions réalisant le ny, maxi-
T — = .
— = = RS i mum, pour un rendement donné,
ii' 0 o e V8 S P o I G~ N T AT P &
g / N NSL RN ST s | T nous aurons du méme coup trouvé
B / N 1 4=l ~ N | .
s ] B = Sag celles pour le n; maximum, car :
o T =
o i N SUIN-T e
5 A 2 s‘;‘ [ mesiamp——n
e N e I 550 2,97
w 70—+ N < NgQ = Ng . W = Ng .
= 0 . % = = bi .M \/ Y
z i O [Pompes =44 [ [ 11 | T4
g 3 e i e A shad W I, ;
20 T i o o et les conditions de meilleur rende-
e 19641 Y I O S R N i ment pour un n  donné seront aussi-
5 celles pour un ny donné.?!
505 Il 100 20 H—ﬁﬁ ' 5 mEE ] e
0 300 300 el 600 700 800 300 1000
T Tan Amidcicain). | e 1 NoTE DES TRADUCTEURS. — Il est
- - i o : ; , : . nécessaire de remarquer ict que les va-
00 600 700 .
o i ; : S = 1% RS leurs de ng et ngqg qui figurent dans cette
100 200 301 X v . . . s
sl . f Lo e m e e e o we e ggude sont toutes basées sur les unités de
o 20 %0 4 oo T %0 o) 60 TR — mesure anglatses et américaines, Soit:
) e e e e N L N P w0 o Unité de longueur: 1 pied = 0,3048 m.
uh 100 200 500 400 [7] €00 700 800 900 1060 n‘oo |$m um u;oo » » volume:

1 pied cube = 0,0283 m?.

(La suite ci-contre.)
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U,

b —Cu,

W

Cm,

Fig. 9.

Pour trouver les conditions réalisant la valeur mini-
mum de la somme des deux parties mentionnées tout a
I’heure, considérons le diagramme de sortie, fig. 9, et
employons les notations classiques :

C, = vitesse absolue de sortie de la roue,

w, = vitesse relative de sortie de la roue,

Uy = vitesse tangentielle de la roue, a la sortie,

Cn, = composante méridienne de la vitesse absolue de
sortie,

C,, = composante tangentielle de la vitesse absolue de
sortie,

wyu, = composante tangentielle de la vitesse relative de
sortie,

D, = le diameétre de la roue au point de sortie,

A = la section libre de la roue a la sortie et prise nor-

malement a C,,,.

Et, puisque nous étudions le cas général, 1l sera com-
mode d’employer les valeurs «réduites » des vitesses par
rapport a \/2gH

i w
C‘,Z—L‘ = 2 . — ‘U'g_etc.
SN 2Bl o tis N 2gH o1l NDgH

Comme nous n’envisageons ici que I’aréte de sortie, nous

pourrons par la suite supprimer les indices (,).
La relation entre le triangle des vitesses et I’expression
de la vitesse spécifique s’obtient en posant :

I A S
U et
? 60 . \/2gH
Suite de la note :
Unité de puissance : 1,013 HP de
75 kg. m. sec.

1 cheval anglais =

fin négligeant la petite différence qu’il y a entre les deux unités
de puissance nous avons établi les relations sutvantes :
ns (métrique) = 4,45 ns (anglais)
nso (métrique) = 0,416 ngo (anglais)
_ 297 ns (an_g—'lais)
Vo
ns (métrique) = 1,5 - \/n : nyo (anglais).
Voiet pour quelques valewrs du rendement « les chiffres que
lon obtient :

nso (anglars)

Pour rendement v = 0,75 ns (métrique) = 1,3 nso (anglais)
» » = 0,80 » = 1,34 »
» » = 0,85 » =138 »
» » = 0,90 » = 1,42 »
» » = 0,95 » = 1,46 »

Il est bien entendu que dans tout ce qui suit, les valeurs de
ns et ngo sont des valeurs anglaises. Dans les graphiques de la
fig. 14 nous avons ajouté au-dessous de U'échelle des abeisses du
nsq (anglais) cing échelles donnant les valeurs du ng (métrique)
pour les cing chiffres de rendement cités plus haut.

Q
et CnL, S
p A\/2gH
Alors :
ng = 60-V2%H VA.Co, VIH g _

e Dy Hg

N
60 (2g1.V 4 ol
ey N

ou, supprimant les indices :
koo .no = U.VC,
formule dans laquelle ko est une constante :
st = s eg - Y
60 (2g)1.V A
Avant d’aborder le probléme au point de vue des
pertes dans la roue et a sa sortie, nous pouvons arriver
a une conclusion fort intéressante. Supposons en effet que
les vitesses absolue et relative C et W soient de grandeur
constante, et faisons varier leurs directions jusqu’a ce
que nous obtenions le triangle de proportions les plus
favorables. Comme le montre la fig. 10, le triangle peut
prendre diverses formes, toujours avec les mémes valeurs
de C et W, donc avec les mémes pertes de charge. L'une
de ces formes correspondra a la plus grande vitesse spé-
cifique, celle-ci étant, comme nous venons de le voir,
fonction de U . \[CT,,_I Pour trouver les conditions dans les-
quelles le nyo est maximum, nous écrirons :

Fios o = U . VG = [VOT— €3 + WG| G

et, C et W étant constants, nous pouvons égaler & zéro
la dérivée de nyo par rapport a C, considérée comme

variable :
d s 2 ) 2.8 _1__ et
st d—c,m = [\/C —_Cm + \/W Cm] r QV_CT;
G Cn
Yudl ) m =L 0.
\/Crn \/Cz ik C;:l + \/W2 _C';)l

D’ou, en simplifiant,

VC?—C2 + YW2—C2 =

m m

1 1
=2C? : +
m <\/Cz —C? Ve — C,‘;’l>
Portons.dans cette équation les valeurs :
Co=VC?—C2 et W,=VW2-C2

il vient :
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et : Alors
s Wi+ C 2. W H W G;
= 21C2n— L L e 3 o .
. M T €W h =7 fe-z_gH‘}‘fa- ng—fo_)-VVz + f3. C?
g looe ou, en fonction de U, C,, et C,, :
C Y Cll 2 Wll o

2

relation indiquant les proportions les plus avantageuses.
La vitesse méridienne doit donc étre choisie égale a

1 ~ 2 3
\/5 = 0,707 fois la moyenne proportionnelle des com-

posantes tangentielles absolue et relative. Dans les cal-
culs s’appliquant a I’ensemble de la roue on peut faire
usage des vitesses correspondant & un point moyen de
celle-ci, par exemple au centre de superficie d’un secteur
de I'espace de sortie.

Pour faire voir ce que signifie cette formule, considé-
rons la fig. 11. Le sommet du triangle de sortie doit tom-

Fig. 11.

ber en un point de Uellipse de grand axe U et de demi-

petit axe égal a 0,707 . \ 22 % ='10,354 U,

Pour trouver, par exemple, le diagramme de meilleure
utilisation d’une roue dont I'angle de sortie est s, I'on
méne W sous cet angle et I'on compléte le triangle en
prenant son sommet au point ou W coupe ’ellipse. La
vitesse méridienne pouvant étre quelque peu augmentée
avant que le rendement s’en ressente notablement, il
sera probablement avantageux de faire usage de valeurs
de C, légerement supérieures a celles exigées par notre
formule, ceci afin de réduire les dimensions de la turbine
et, partant, son coft.

Continuons maintenant avec notre probléme, et exa-
minons les valeurs des pertes de chute.

L’expression de Ja vitesse spécifique kyq . nyo = UVC,,
que nous venons de trouver montre que nous pouvons
maintenir constantes la longueur de base U et la hau-
teur C,, du triangle et en changer la forme sans par la
changer la vitesse spécifique. Si le sommet se déplace
parallélement a la base, il doit passer par un point tel
que la somme de la perte de sortie et de la perte par
frottement sur les aubes soit minimum.

Soit :
11[, o

hy = la valeur relative de cette somme rapportée a la

la somme de ces deux pertes en valeur absolue,

chute totale.

ho=fo- Wit fo.Cat (fo+1fo) Con=fo U+, Cie
—2%.U.CotfhCot b+ B Ca=1F U+
(fo+fa) - Co—2f3. U. Ca+ (fy + f) - Co.

Pour des valeurs données de U et de C,, nous pouvons
trouver la valeur de C, rendant h; minimum. Nous négli-
geons l'effet d’une petite variation du coeflicient f, due
a un changement de la direction de W, cet effet étant d’un
ordre de grandeur inférieur aux différences des pertes
elles-mémes.

Il vient alors :

d.hL z 9 e
T —20+H).Com2p.U=0
; fo ;
(ot . g S g el
f=3+f3 f_( ) f3
d’ot :
fo oW —fsiCa
ou encore :
(i
Wo = fs

ce qui signifie que la condition de meilleur rendement est
que les composantes tangentielles absolue et relative
soient entre elles comme le coeflicient de perte par frot-
ment dans la roue est a celui de la perte dans le tuyau
d’aspiration.

Ce résultat montre, entre autres, que pour une roue
ayant un grand coeflicient f,, ce qui est le cas des roues
a aubes de grande surface, les meilleures conditions de
marche seront réalisées avec une composante tangen-
tielle relative plutot faible et une composante tangen-
tielle absolue élevée, de sorte que la roue débitera sous
un angle plus grand (rapporté au plan méridien) que dans
le cas d’une roue ayant une superficite d’aubes moins
grande et un f, proportionnellement moindre.

La valeur numérique de f, peut étre calculée en chif-
frant la perte de charge dans les aubages envisagés
comme étant des canaux rectangulaires. Toutefois, notre
étude actuelle ne se propose pas d’entrer dans le détail
des méthodes de calcul et de construction, mais plutét
d’en établir quelques-unes des directives. Nous préterons
moins d’attention a la valeur des coeflicients numériques
et nous nous attacherons surtout aux conclusions géné-
rales.

Poursuivons notre étude, tout en nous astreignant a
respecter la relation que nous venons de trouver, et
recherchons le meilleur rapport entre la vitesse méri-
dienne C,, et la vitesse de la roue U.

Reprenant I'équation obtenue tout & I'heure
hy = fe- LS (fcz o fs) . Vx:_ 2f~.>' U.Cu+ (fe‘|“f3) S ("r;\:

et introduisant la valeur
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qui exprime le résultat ci-dessus, nous avons

fp= L pma e gy 02
h+h

Introduisons la valeur

il vient

fa-1s ks;)Q - ”s;:) 2

d2-13 1) Crnn.
Lol 1s e + (bt

Pour trouver les conditions fixant le minimum de /g,

IZL ==

pour un ny, donné, égalons a zéro la dérivée prise par
rapport a C,,, nyo étant considéré constant :

dh s ks? .n_,.f, A, L ¢
dc’i 7 _fzfz-{_f;s ’ —%T; i 2 (fz +73) Cm =
mais k‘f"—n”) —
2
4 i RSl % A fo-fs U2

/

G Cr \/% (fz- 15
et enhn : U= et do)

Pour une vitesse spécifique donnée, la perte sera done
minimum lorsque les diverses vitesses de sortie sont entre
elles dans les rapports indiqués sur le diagramme de
droite de la fig. 15, ce diagramme étant géométriquement
semblable a celui des vitesses figuré a gauche.

Ce qui revient a dire que les valeurs

Cu, 1/Vua Cm el U

doivent étre entre elles comme

et (fy + f3)-

On remarque en outre que

lgo = i.% I;—:

2
Afin d’employer de petits angles /3, pour avoir des roues

et g =

1| -

a grande vitesse spécifique, il convient done d’avoir des
faibles valeurs de f,. Ces faibles valeurs de f, peuvent
étre obtenues en réduisant au minimum la surface active
de la roue. Cependant, cette réduction poussée trop loin
conduirait a une nouvelle cause de pertes, par le fait
qu'une notable fraction de I’eau traverserait I'aubage
sans y exercer d’effet utile.

Les relations ci-dessus s’appliquent aussi bien aux

pompes qu’aux turbines. Elles donnent des indications
utiles pour le choix des proportions relatives des diverses
composantes des vitesses, dans le cas de roues (pompe
ou turbine) a grande vitesse spécifique.

Le rapprochement entre turbine et pompe a grande
vitesse spécifique peut s’établir comme suit : Dans une
turbine a grande vitesse spécifique, supposons que le
sens de rotation et la direction d’écoulement soient
inversés, et imaginons que la bache spirale, ou autre
conduit d’entrée de la turbine, soit aménagé de facon a
permettre un amortissement progressif de la vitesse de
I’eau lorsque le courant est ainsi renversé. Imaginons
qu’on place des aubes directrices dans le ci-devant tuyau
d’aspiration, afin d’imprimer 4 'eau, & son entrée dans
la roue, la méme direction tangentielle qu’elle possédait
naturellement en cet endroit de la turbine. Nous avons
alors une pompe au lieu d’une turbine, les vitesses en
chaque point du systéme étant les mémes qu’aupara-
vant, en grandeur et direction, mais de sens contraire.
La perte de charge serait un peu plus forte, puisqu’il fau-
drait récupérer de la roue une vitesse de sortie plus grande,
du fait que la vitesse absolue est maintenant plus grande
a la sortie, tandis quauparavant elle I’était a 'entrée de
la roue. Les pompes et turbines & nombre de tours spéci-
fique trés élevé tendent a se confondre, tant en construc-
tion et type quau point de vue du rendement. Les
fig. 12 et 13 montrent un nouveau type de roue pour ce
genre de pompe.

Quant aux progres futurs, I’'on voit que les considéra-
tions théoriques ci-dessus délimitent un champ bien

Fig. 12,




126 BULLETIN TECHNIQUE DE LA SUISSE ROMANDE

défini pour le choix des vitesses et des angles dans la
roue. Et il ne parait guére possible de beaucoup augmen-
ter la vitesse spécifique simplement par le choix de pro-
portions toutes nouvelles entre les éléments du dia-
gramme. [.’augmentation possible de la vitesse spécifique
dépend donc - 10 De I'usage de chutes-vitesses (a la sortie
de la roue) plus fortes, relativement & la chute totale.
20 De Pobtention de faibles coeflicients de perte dans la
roue et dans le tuyau d’aspiration, afin d’éviter un mau-
vais rendement. 3° Et enfin de I’observation des propor-
tions entre vitesses déterminées ci-dessus.

Augmentation possible de la vilesse spécifique.

Pour se faire une idée de la possibilité d’augmenter
encore la vitesse spécifique, il n’est pas sans intérét de

Fig. 13.

remarquer que si l'on respecte les conditions optima
pour les proportions entre vitesses, les pertes que nous
avons envisagées icl varient comme la puissance —: de
1
la vitesse spécifique, soit comme (1) 3.
En effet, portons dans

l___ff2 2
]L_h+hl + (f2 + f5) - Cm

la valeur de U :

U Cn- (h+ 1)

A |
ho=3(fa+fs) . Cin-

il vient :

mais :

—_hth 3

kl".’ Nso = [ 'm f /m
JEb

donc la perte est :

2
3 (fs- 1s)? LE A
hL = .:; 2 2 :. ksdQ . nS{Q
(28 fa. + fa)?
et le rendement est :
, Wf)-i 5
% 1 — 3 S‘}\) . nsz)

f2+f3

Ceci ne tient compte que des deux pertes étudiées, et
en néglige certaines autres. Les expressions ci-dessus du
rendement ne sont donc qu'une indication de valeurs
limite.

Dans une turbine & grande vitesse spécifique, les deux
pertes envisagées constituent la presque totalité de la
perte. Dans les turbines a faible vitesse spécifique, deux
autres pertes prennent de 'importance, la perte au joint
et la perte par frottement du disque. Il est possible de
démontrer que ces pertes sont données, approximative-
ment, par les formules suivantes, dans lesquelles :

L; = perte par fuite au joint, en valeur fractionnaire
du débit total,
Lp = perte par frottement du disque, en valeur frac-
tionnaire de la puissance totale,
T D . N - , 5
D = " = diameétre «réduit » de la roue.
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Mais pour les besoins de notre étude, une approximation
moins grande suffit, et nous pouvons poser :

LL — @ eb L]) = —6;
ns‘o n;

Lorsque la roue posséde un joint a chicanes, la perte au
joint est plus faible et égale a environ

50

ng
ou moins encore. Nous verrons que ces pertes deviennent

LL=

négligeables déja pour des valeurs moyennes de ng et de
n,o, et quelles sont sans importance dans le domaine

des grandes vitesses que nous explorons.
(A suivre.)

Le ciment fondu.

Voici quelques détails sur ce liant aussi curieux au point de
vue théorique que remarquable par ses qualités.

On I'obtient en fondant dans un four approprié un mélange
de calcaire ou de chaux et de bauxite. Sa composition chimi-
que, essentiellement différente de celle des ciments artificiels
ordinaires, est, en chiflres ronds, la suivante :
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Son indice d’hydraulicité est, d’aprés cette analyse, exces-
sivement élevé (1,25); son module silicique est, au contraire,
trés faible (0,25).
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