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SUR LE CHOIX
DU NOMBRE D’ETAGES DES TURBO-COMPRESSEURS CENTRIFUGES

par G.-L. VALDENAZZI, Dr.-Ing., Mem. A.S.M.E.

Parmi les probléemes les plus délicats qui se posent dans le
projet d’une turbo-machine, il y a le probleme du choix du
nombre d’étages ; en effet, le nombre d’étages a une grande
influence sur le rendement et le colit de la machine. Pour
cette raison, il existe un grand nombre de méthodes, plus ou
moins rationnelles, 4 partir des plus simples, valables pour
les turbo-machines a fluides incompressibles, jusqu’a celles,
plus compliquées, employées pour les turbines a vapeur. Le
but de cette étude est de trouver, a 'aide des lois de simili-
tude, une méthode rationnelle valable pour les turbo-machines
en général, mais discutée seulement pour les turbo-compres-
seurs centrifuges, et dans Ihypothése de gaz parfaits. On
donnera, de cette méthode, qui a été employée avec succes
par I'auteur dans quelques cas, une simple application numé-
rique, précédée par des considérations générales sur le rende-
ment des roues centrifuges.

1. Considérations sur les lois de similitude
appliquées aux turbo-machines a gaz
Nous renvoyons, pour la discussion détaillée du probleme
de la similitude physique, a la littérature spéciale que nous
avons recueillie dans un travail précédent [3]1. On doit seu-
lement rappeler ici que dans deux turbo-machines a gaz, géo-
métriquement semblables, les phénomeénes fluodynamiques
sont physiquement semblables (ce qui signifie qu'on peut

! Les chiffres entre crochets se rapportent a la bibliographic citée a la
fin de Particle.
A )

décrire complétement les phénomeénes dans I'une des machines,
en connaissant ceux qui se passent dans l'autre), quand les
grandeurs sans dimensions ci-dessous sont égales en deux
points géométriquement correspondants ! :

v e , Cm
. Le coeflicient de débit. . . . Q=
u
¢ (4
2. LLe nombre de Mach. . . . . Ma =
Cs
« . . C
3. L’exposant de 'adiabatique k=2 (1)
Ci
D.c
4. L.e nombre de Reynolds . Re —
] =
5 o a
5. Le nombre de Prandtl. . . . Pr=
2
¢ = une vitesse quelconque. ; m/sec
Cm — la composante méridienne de la
vitesse m/sec
Cs la vitesse du son .o m/sec
" = la vitesse périphérique du rotor. m/sec
D une dimension linéaire . . . . . . m

' On ne considére pas les phénomeénes dus & la pesanteur du gaz, pour
lesquels on devrait introduire la considération du nombre de Froude.
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n

g = la viscosité cinématique du gaz = m?/sec
a = le coefficient de conductibilité ther-
mique du gaz . . v e . . mPfsec
cp, cv = les chaleurs spécifiques a pression et
a volume constants keal/kg oC
R = constante de Clapeyron m/o K
g = accélération de la pesanteur m/sec?
u = viscosité dynamique kg sec/m?
P = densité . kg sec?/m*

Dans le cas le plus général, au point de vue des applica-
tions, on n’a pas besoin de décrire tous les phénoménes fluo-
dynamiques dans une turbo-machine,
trouver quelques grandeurs fondamentales. Parmi ces gran-
deurs il y a d’abord, en ordre d’importance, le rendement,
qui permet de juger de la perfection technique de la machine
au point de vue de I'économie d’exploitation.

Dans le cas des turbo-compresseurs, on définit plusieurs
rendements, en comparant la dépense réelle d’énergie néces-
saire pour comprimer un kilo de gaz, a la dépense idéale
qu’on aurait si le gaz suivait, pendant sa compression, des
transformations thermodynamiques bien déterminées. En
appelant H,s et Hj les travaux adiabatiques et isother-
miques de compression idéale d’un gaz entre certaines limites
de pression et & partir d’une certaine température, et H le
travail réel, on aura pour le rendement adiabatique et pour
le rendement isothermique les expressions suivantes :

e Iiad o Hu (‘
Naa = 7l Nis — i 2)

mais seulement de

Dans deux machines physiquement semblables le rapport
entre deux énergies correspondantes est constant; par con-
séquent, le rendement le sera aussi. On peut alors trouver Je
rendement qu’aura un compresseur, en le mesurant sur un
autre compresseur physiquement semblable; ce deuxiéme
compresseur pouvant étre un modeéle & une échelle réduite.

Une autre grandeur sans dimensions intéressantes pour les
applications est le nombre de pression :

I[a(l

u
2,

o |

Mais Hgq est lié au rapport de compression par une relation
bien définie :

k ko

Hu= = RT, (r

ou 7, est la température du gaz au début de la compression,
et r le rapport de compression.

Si nous substituons a4 w la vitesse périphérique du rotor,
iy, 'équation (3) a une signification physique réelle :

Y est une grandeur sans dimensions qui mesure Uaptitude du
compresseur & créer de la pression, pour une yitesse périphérique
donnée de la roue.

Sur la base des considérations faites, on voit qu’il est
possible d’étudier modele a une échelle
réduite, et qu’il est suffisant de mesurer les grandeurs n et
pour chaque condition de fonctionnement du compresseur.
Or, une condition de fonctionnement est déterminée par une
valeur de chacune des grandeurs @, Ma, k, Re, Pr. En d’autres
termes, un essai complet est possible en faisant varier les
grandeurs susdites entre certaines limites (qui correspondent

la marche ordinaire de la machine).

un projet sur un

En réalité, il est impossible d’obtenir pour la machine en
vraie grandeur et le modéle I'égalité de toutes les grandeurs (1)
et cela pour des raisons pratiques (impossibilité de changer
Paccélération de la pesanteur, difficulté dans le choix des
viscosités, etc.). On renonce, dés lors, & une partie de ces
conditions, en employant ainsi une «similitude approchée ».

D’autres faits favorisent cette simplification : par exemple,
si la compression est faite sans réfrigération et si la machine
n’est pas trop petite, I'égalité de Pr n’est plus nécessaire.
Quand les vitesses en jeu sont suffisamment inférieures a la
vitesse de propagation du son dans le gaz, on peut négliger
I'égalité de Ma ; k peut différer entre les deux machines si le
rapport de compression est faible. Enfin, il n’est plus néces-
saire de réaliser 'égalité du nombre de Reynolds quand il est
suffisamment grand.

Dans le cas le plus simple, c’est-a-dire pour des machines &
dimensions suflisamment grandes, pour des vitesses infé-
rieures a celles de propagation du son, pour des conduits sans
réfrigération et pour des rapports de compression faibles, il
est suffisant de décrire expérimentalement les lois :

v =y (o) n=n(oe) (5)

sur le modele, pour avoir une connaissance presque exacte
des lois correspondantes du prototype.

3. Supposons maintenant de considérer le simple cas décriy
par les équations (5), cas d’ailleurs trés fréquent. Quand on a
expérimenté le modeéle on aura des courbes n et y dont la
figure 1 donne une idée. Dans le compresseur relatif a cette

5 276  m/sec
o 2615 m/sec
o 2084 m/sec
& o 173 m/sec
14
\ o U6  m/sec
i + 3 mfsec
| \\ \.
246! N
T 3 rec de 1733 296m Aec
%ud{ Qs N
o8 -
07 R >
de173a276mAec
o6 1 ﬁ
346 m/sec M m/sec
" + S T
° ar az a3 CR—y
Fig. 1

figure les courbes des y coincident pratiquement jusqu’a une
vitesse up de 276 m/sec, tandis que, pour des vitesses supé-
rieures, les courbes de w sont différentes; la raison est a
rechercher dans le fait que pour ces vitesses I'égalité du
nombre de Mach est requise.

La figure 2 est relative & un compresseur pour turbo-
réacteur d’aviation, & vitesse périphérique trés élevée ; les
courbes des w sont nettement séparées.

Les courbes des rendements sont plus sensibles que celles
des ¢ aux déviations de la similitude exacte. Ainsi, dans la
figure 1, les points relatifs aux rendements, jusqu’a 276 m/sec,
sont bien plus dispersés, et il a été plus difficile de trouver
une courbe moyenne satisfaisante.

Pour deux courbes de n et de y, correspondant a la méme
vitesse uy, on a les maxima de n et de w pour des valeurs
différentes de @, sauf dans quelques cas particulier.

Si nous considérons comme satisfaisant, au point de vue
du rendement, le couple des valeurs n et w correspondant au
rendement maximum, on aura une condition bien déterminée

de fonctionnement, que nous appellerons «normale». Le
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Iig. 2.

couple des valeurs y et @ est done capable de définir & quelle
condition doit fonctionner la machine afin qu’elle soit carac-
térisée par le rendement maximum. Quelquefois on renonce a
considérer comme ¢ normale» la condition de rendement
maximum, pour avoir, par exemple, des machines a coefli-
cient w de valeur notable, ce qui permet une construction
plus réduite et plus légere.

4. Chaque compresseur d’une famille de machines physi-
quement semblables, fonctionnant aux conditions « normales »,
est caractérisé, nous I'avons vu, par un couple ¥ et @ bien
déterminé. Mais cela se vérifie aussi pour des machines qui
ne sont pas géométriquement semblables, mais seulement
de forme analogue (p. ex. pour des machines destinées au
méme service, mais projetées par des constructeurs diffé-
rents). En d’autres termes, dans deux de ces machines le
rendement ou le y maximum sont définis par les mémes
valeurs de @ et de y. Le couple des valeurs @ et y est donc
capable de caractériser le type de construction d’un com-
presseur. Ainsi un simple compresseur axial, 4 un seul étage,
pour des nombres de Reynolds suffisamment élevés (au-dela
de 90 000, référés & la corde du profil des aubes distributrices,
par exemple) et pour des nombres de Mach suffisamment
faibles (au-dessous de 0,7) est capable d’un fonctionnement
satisfaisant pour des valeurs de @ assez proches de I'unité,
et pour des valeurs de w de 0,6 4 0,7, avec un nombre d’aubes
suffisamment élevé et avec une construction soigneusement
étudiée. Toute déviation de ces valeurs cause, dans la ma-
chine ainsi construite, des variations de rendement d’au-
tant plus remarquables que la déviation susdite sera plus
grande.

5. Du couple des valeurs @ et w, capables de caractériser
le type du compresseur, aux conditions de rendement maxi-
mum, on peut déduire une seule grandeur (qui se déduit, d’ail-
leurs, par un autre procédé) possédant telle propriété,

Dans le but de sulvre une mé-
thode que Pauteur a proposce
dans un autre travail [3], et en
bornant & considérer des
compresseurs centrifuges formés
par une roue suivie d’un diffu-
seur, définissons le rapport @ de
la vitesse méridienne ¢, a 'entrée
du rotor (fig. 3), a la vitesse péri-
phérique u, correspondante :

nous

Cela dit, nous allons arranger une combinaison des valeurs
@ el Y comme suit :

3

%Ly

le développement de laquelle nous donne :

% Uy
b 73

(2g Haa)?
Mais la valeur de ¢, nous est donnée par la relation
Vi
Sy

Cm — bl

V, étant le débit volumétrique a 'entrée de la roue et S; la
section d’entrée (fig. 3) :

Sy =7 (DI—a¥ -

\
‘ Si nous appelons d le rapport

on pourra écrire
‘ S;=D2(1—??%.
Enfin, comme
Us = . Ngec)- Dy
0l ngsee) est le nombre des tours par seconde, en substituant
ces valeurs dans I'équation (6), nous aurons :

1
21 2 Viy®
7'77/:” 2 e T (SCC) ﬁ )
vyl —2d?) D, (28 Hlag) b

et en substituant aux tours par seconde le nombre de tours
par minute, la dite expression deviendra

j 1 it D,

1 2n Dy, nVy® (7)
60  m(1—d?) D, (2 Hoa)
=]

L’équation (7) est formée par deux termes : le premier

| - \/Tr B /)72 (®)
301 —932D,
| est essentiellement géométrique ; le deuxiéme, au contraire,
| lie les caractéristiques de fonctionnement n, V; et Hg de
la machine.
} Comme le couple des valeurs @ et w, pour des compresseurs
i semblables est constant, la valeur du terme
\
‘ nV%
! Hg:= 3 (9)
(2g Haa) !
sera aussi une constante que nous pouvons appeler nombre
de tours caractéristique. puisqu’il est connu sous une telle
dénomination (quoique sous une forme quelque peu différente)
dans la théorie des machines hydrauliques ; on devrait toute-
fois 'appeler plus proprement nombre de tours sans dimen-
stons, puisqu’il posséde précisément cette propriété.
I est évident que le terme (8) est constant, pour des com-
presseurs semblables, mais il I'est aussi & peu prés pour des
| compresseurs qui ne sont pas rigoureusement semblables,
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mais seulement de forme «analogue », en entendant, par une
telle locution, une ressemblance trés marquée entre les pro-
portions constructives de I'une et de autre. Cest pourquoi
on peut considérer ng comme une relation a laquelle on doit
satisfaire pour obtenir les conditions de rendement maximum,
ou, plus généralement, les conditions « normales ».

Toutes les déductions ci-dessus énoncées ont été faites en
supposant que le nombre de Reynolds, le nombre de Mach et
toutes les autres expressions (1) soient telles & pouvoir les
négliger. En beaucoup de cas, malheureusement, il n’en est
pas ainsi ; toutefois 'expérience nous montre que le nombre
de tours sans dimensions sert assez bien, méme dans ce cas,
a déterminer les conditions optima de fonctionnement de la
machine.

6. Le nombre de tours n, est 1ié, comme l'on voit par
la (9), aux grandeurs caractéristiques de fonctionnement du
compresseur. Lorsqu’un compresseur est destiné & élaborer
un grand débit de gaz avec un faible rapport de compression,
il devra étre caractérisé par une valeur de ns plus élevée que
celle d’un compresseur élaborant un débit faible avec un fort
rapport de compression, le nombre de tours étant égal. De
cette fagon, si, d'un c6té, ny représente, pour ainsi dire, le
«nom» du compresseur (puisqu’il est lié a sa forme), d’autre
part, il représente le « nom» de I'utilisation. Si, par exemple,
une certaine application pratique est caractérisée par n, = 4
(c’est-a-dire le ng construit avec les valeurs de Vy, n, Ha
donne 4), on devra se tenir & un type de compresseur centri-
fuge bien défini, et ce sera celui pour lequel le couple optimum
des valeurs @ et w est tel qu’il nous donne n, = 4. Si nous
choisissons un autre type de construction pour I'adapter au
cas dont il s’agit, on aurait une mauvaise solution (ce qui,
d’ailleurs, est parfols nécessaire pour des raisons particu-
lieres) car ce deuxiéme compresseur fonctionnerait avec des
valeurs @ et ¥ différentes de celles qui correspondent a la
condition « normale ».

En conclusion, chaque application est caractérisée par une
valeur de ny déterminée ; chaque forme constructive de com-
presseur est aussi caractérisée par une valeur bien définie de
ng 5 le probleme du choix du compresseur optimum se raméne
a faire coincider les deux n,.

7. Parmi les données de fonctionnement (n, V,, Huq) d’une
application, les valeurs V, et Ha sont, en général, fixes,
tandis que, pour ce qui en est du nombre de tours de la
machine, on a souvent une certaine liberté dans le choix.
Dans ce cas, en faisant varier n entre les limites consenties,
nous aurons un ensemble de valeurs de ng correspondant a
différentes solutions constructives. Le probleme du choix de
la solution est en ce cas lié a beaucoup de considérations
pratiques et économiques. Par exemple, la question du
rendement : prenons en considération des machines ayant
des dimensions suffisamment grandes, afin que la comparai-
son en soit plus aisée ; si les n, de ces machines sont diffé-
rents, les rendements aussi le seront, et on aura des machines
a rendement plus élevé et des machines a rendement moins
¢levé ; le choix de la machine pourrait se faire sur la base du
meilleur rendement. Mais il y a aussi d’autres facteurs #
considérer, notamment le cotit de Iinstallation, I'encombre-
ment, ete.; en tout cas c’est aprés une considération com-
plete de tous ces problémes qu’on choisit la machine.

Quelque chose de ce genre arrive dans les turbines hydrau-
liques, dans lesquelles, pour le choix du nombre des tours de
Iinstallation, on prend en considération beaucoup de fac-
teurs (le cotit de la turbine et de 'alternateur, le rendement,
ete.) ; une turbine Francis, par exemple, peut étre construite
avec un bon rendement pour des ny compris entre 1,4 et 13 ;
une turbine Kaplan entre 13 et plus de 30. En ce cas, le

choix de ng est fondé plus que sur la recherche d’un rende-
ment tres élevé, sur des considérations de coiit, de stireté a la
cavitation, etc.

Dans les compresseurs ainsi que dans beaucoup de turbo-
machines opératrices; on a des conditions assez différentes.
La rangée des ng a choisir est restreinte et les rendements
different beaucoup d’un type a Pautre. Il y a plusieurs cir-
constances ayant trait a ce fait, et nous allons en faire men-
tion en peu de mots.

On remarque, d’abord, que les relations analytiques déduites
ci-dessus nous permettent d’acquérir une idée des formes
constructives des différents types de roue, par rapport aux
variations de ng. En effet, puisqu’on peut tirer, de I’é qua-
tion (7):

D30 yI—% 1 _2 :
—— @iy 10
D, Vo (10)

Ns =

on remarquera, d’abord, que si 'on doit choisir des ng petits,
on est forcé d’augmenter D, par rapport a Dy, d’augmenter
(c’est-a-dire construire des gros moyeux), de baisser la valeur
de @ (c’est-a-dire de diminuer la vitesse du gaz a U'entrée par
rapport a la vitesse périphérique) et d’augmenter la valeur
de w. L’expérience et le calcul nous montrent que, pour aug-
menter y, il faut un nombre élevé d’aubes et qu’au lieu de la
forme recourbée en arriére elles doivent prendre la forme
radiale ou recourbée en avant (fig. 4 @) ; la forme du diffuseur

S

Yig. 4.

a aussi son influence sur la valeur de y ; les diffuseurs a aubes
assurent, en effet, des valeurs de w plus élevées que les diffu-
seurs lisses.

On a, au contraire, des conclusions tout a fait opposées
pour des valeurs de ng élevées, de sorte que les formes de la
construction se transforment, comme on le voit trés claire-
ment sur la figure 4.

Cela arrive aussi dans le domaine des turbines Francis ; par
exemple pour ng = 2,2 on a @ = 0,15 et y = 2.3, tandis que
pour ng =128 on a @ = 0,24 et v = 0,7 (les y étant délinis
en correspondance du point A de la figure 4 ¢).

A ce point de vue, il serait trés utile de posséder un instru-
ment mathématique pour la recherche des rendements et des
y en fonction de ng, parce que nous pourrions, en ce cas, dis-
cuter les avantages des différentes formes de roue de la
figure 4 et de leurs intermédiaires, ainsi que le fonctionne-
ment d’une roue aux conditions différentes des « normales ».
Jusqu’a présent, on n’a pas encore trouvé une méthode de
calcul satisfaisante. On a essayé toutefois d’exprimer de
quelque fagon les pertes des turbo-machines motrices et opé-
ratrices : Vidmar, par exemple [4] et Pfleiderer [5] plus com-
pletement, ont réussi & exprimer les pertes mécaniques et
volumétriques des turbo-pompes en fonction de ng (ou, & vrai
dire, leurs résultats peuvent étre exprimés en fonction de ny).
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Ils ont démontré que les pertes mécaniques et volumétriques
diminuent au fur et & mesure que les ny augmentent. Pour ce
qui en est des pertes fluodynamiques le cas est plus difficile
A résoudre ; on a toutefois de précieuses contributions four-
nies par quelques auteurs, tels que Fck [6] [7], Carrard [8],
Fliigel [9] et autres. Pour ce qui se rapporte aux compres-
seurs axiaux on a moins de difficultés depuis qu’on a adopté
des méthodes de calcul fondées sur la théorie des ailes por-
tantes, et par suite de quelques recherches trés minutieuses
se référant aux différentes causes de perte ; parmi ces recher-
ches, celles du groupe allemand de I'école de Stuttgart,
dirigé par les professeurs Eckert et Weinig, sont particuliere-
ment intéressantes.

Dans Pattente que des progrés puissent se réaliser dans ce
domaine, le meilleur moyen de recherche est encore I'expé-
rience directe ; il s’agit d’essayer les différents types de roues,
en établissant les courbes n et w en fonction de @.

Si la similitude physique était respectée, il serait suflisant,
dans ces expériences, de considérer ny comme variable indé-
pendante, car la fagon dont les différents facteurs formant ng
sont choisis n’aurait pas d’importance ; les déviations de la
similitude empéchent une simplification si précieuse, et les
expériences, par conséquent, doivent étre assez nombreuses,
pour avoir une idée compléte des qualités comparatives des
différentes formes de roue.

9. En tous cas, dans les conditions actuelles de la tech-
nique, chaque constructeur posséde un ensemble d’expé-
riences dont il fait usage en établissant les proportions de
ses machines. Ainsi, par exemple, on sait que si une roue de
compresseur a aubes recourbées en avant est caractérisée par
une valeur forte de y, elle est aussi caractérisée par un mau-
vais rendement, et on connait aussi les raisons de ce fait. On
sait encore que les roues caractérisées par une forte valeur
de ny présentent des pertes mécaniques et volumétriques
favorables tandis que celles fluodynamiques peuvent étre
trés fortes. Enfin I'expérience nous dit que dans les roues des
turbo-compresseurs centrifuges on ne peut pas réaliser les
variations de forme qu’on observe dans les turbo-motrices
centrifuges, telles que les turbines hydrauliques Francis.
Cette derniére observation est trés importante et mérite un
peu de commentaire.

Les turbines Francis sont des turbo-machines motrices, et
pour cette raison, dans leurs conduits de distributeur et roue,
on a des augmentations de vitesse du liquide ; les dangers de
décollement sont, par la petite épaisseur des couches limites,
trés réduits. Les rendements sont dés lors plus favorables, en
général, que ceux des turbo-machines opératrices : on faisait
de bonnes turbines hydrauliques Francis méme quand on
n’avait que des moyens de calcul trés rudimentaires. Enfin,
les dimensions des turbines hydrauliques sont toujours plus
notables que celles des turbo-compresseurs centrifuges ; elles
marchent avec des nombres de Reynolds trés élevés, plus
élevés que ceux de toute autre turbo-machine, ce qui, comme
on sait trés bien, est avantageux au point de vue du rende-
ment. A tous ces faits on doit ajouter que, par suite d’exi-
gences de construction, les roues des turbo-compresseurs cen-
trifuges ne peuvent étre a double courbure qu’en peu de cas,
tandis que les turbines Francis le sont toujours. Cela consent
des proportionnements plus rationnels, particulicrement
lorsqu’il s’agit de ny élevés.

10. Le progres des roues centrifuges, par suite de la der-
niére considération, est aussi lié au progrés technologique,
notamment pour des n; élevés. La fusion, qui permettrait des
formes favorables, est employée par un nombre restreint de
constructeurs et sur quelques types seulement de machines,

pour de nombreuses raisons, parmi lesquelles celle de la

stireté mécanique. Pour des roues a grande vitesse, ouvertes
ou semi-ouvertes, on emploie déja des procédés qui per-
mettent d’obtenir des roues avec aubes a double courbure
économiquement. Pour cette raison, il est opportun d’essayer
d’atteindre un perfectionnement des méthodes de calcul, qui
sont maintenant encore grossiéres, & 'exception des méthodes
de calcul bidimensionnelles dues & Busemann [10], Kucharski
[11], valables dans des cas trés particuliers ; la généralisation
de ces méthodes est toujours peu utile & cause de la compli-
cation des procédés.

11. Tout récemment, une méthode de calcul tridimension-
nel trés intéressante a été mise au point par Dreyfus [12]
pour les fluides incompressibles ; une telle méthode, quoique
laborieuse, permet des recherches trés soignées sur la forme
la plus favorable des conduits. Suivant un chemin analogue,
les techniciens de la General Electric Company, en Amérique,
ont fait des recherches analytiques sur la forme des aubes des
turbo-compresseurs centrifuges, en résolvant par tentatives
et 4 I'aide d’intégrateurs mécaniques, les équations générales
du mouvement d’Euler [13]. Les résultats de cette recherche
ont conduit, dit-on, a des améliorations de la performance
des formes expérimentées. Il est done a prévoir que les roues
des turbo-compresseurs ayant un n; élevé (roues axiales-
radiales) seront & Iavenir plus largement employées; on a
déja, d’ailleurs, quelques exemples constructifs.

12. Par suite des raisons ci-dessus mentionnées, on n’est
pas surpris que, dans les conditions actuelles de la technique,
les types de roues employés dans les turbo-compresseurs
centrifuges soient limités & une rangée restreinte, autour de
ng = 4. Les déviations de cette valeur sont faibles et réalisées
par la forme du diffuseur, plu-
tot que de la roue. Ainsi, le
rapport Dy : D, correspond a peu
prés a une valeur de 0,50 —
0,55 ; les aubes sont recourbées
en arriere, avec des angles
By de 400 — 500 (a I'exception
des roues radiales pour turbo-
compresseurs 4 grande vitesse).

Les limites de ns sont a peu
prés 3 (turbo-compresseurs a
aubes radiales pour suralimen-
tation de moteurs d’avion) et
4,5 (turbo-compresseurs ou
I'organe de diffusion est un coli-
macon). En général, les valeurs plus petites de ng sont carac-
térisées par des rendements mauvais. Il y aurait exception a
faire pour un compresseur centrifuge pour turbine a gaz,
construit par la Société Oerlikon qui, suivant les données
publiées, aurait une valeur de ng (pour la premiére roue) peu
inférieure & 3, avec des rendements trés élevés. Cela par
suite de la forme toute particuliére du diffuseur.

Landsberg, dans une étude un peu ancienne, en cherchant

L=}
la « puissance limite» des turbo-compresseurs centrifuges, a

R

Fig. 5.

admis que le facteur déterminant le débit maximum de
gaz ¢élaboré par la machine (le nombre de tours et la chute
adiabatique étant constants) est la vitesse d’entrée dans la
premiére roue, puisque a celle-ci correspondent des pertes
importantes par suite de la déviation de 90° dans le passage
de la direction axiale & la direction radiale. Suivant Lands-
berg, I'énergic cinétique relative a la vitesse absolue d’entrée
dans la premiére roue ne devrait pas dépasser le 4 9 de la
hauteur réelle ¢laborée par la roue. On aura alors :

o

c 1
™= 0,04H = 0,04 Haa
..’..‘.,' Naa
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Mais nous avons aussi

2

u
Hu = Y if )
=}

d’ou :

2 u2
m 0’0/} W 2 :
g Naa 2¢

DO O

cette équation nous donne :

2
e S ) R L
u3 Naa

et pour les valeurs habituelles de w et de ngq on a en moyenne :
o > 0,22 .

La valeur correspondante de n, serait de 4,4, pour les rap-
ports habituels Dy : Dy et . Aujourd’hui il y a tendance a
augmenter quelque peu la valeur de @, puisqu’on a démontré
que les vitesses élevées du gaz a travers les conduits de la
machine tendent & réduire la charge sur les aubes et par
conséquent les dangers de décollement.

La limite inférieure de ng est déterminée, selon Landsberg,
par la condition de minimum de la largeur de la roue a la
sortie, b,, qui ne doit pas descendre au-dessous de 1 em. On
pourrait démontrer que cette condition correspond a

ns = 3,5 environ

sauf dans les compresseurs trés petits, ou qui doivent &tre
trés légers, ou ng peut descendre jusqu’a 3.

Nous pouvons en conclure que, lorsqu’on doit construire
un compresseur centrifuge a un seul étage, on pourra établir
des ng entre 3,5 et 4,5 jen employant dans le premier cas un
diffuseur a aubes et dans I'autre un diffuseur lisse ou tout
simplement un colimagon suivant directement la roue. De
cette facon, on est sir d’obtenir une machine donnant un
rendement admissible, pourvu que ses dimensions ne soient
pas trop petites. En effet, dans les machines plus petites on a
des conditions moins favorables, soit parce que la rugosité
acquiert plus d’importance par rapport a la dimension des
conduits, soit parce qu'en vue de la streté de la construc-
tion on ne peut pas réduire les jeux au-dessous de certaines
valeurs, soit, enfin, parce que les couches limites prennent
des dimensions qui ne sont plus négligeables par rapport a la
section des conduits. Pour les machines hydrauliques, les
formules caractérisant les passages d’un rendement a l'autre
entre machines physiquement semblables mais de dimensions
différentes sont nombreuses et bien contrdlées (Camerer,
Moody, Wislicenus, ete.) ayant été établies par de nombreuses
expériences sur des modéles. Pour les compresseurs, les
données sont assez rares ; Kluge [15], en faisant des expé-
riences sur des turbo-compresseurs a4 un seul étage, sem-
blables, a constaté que pour un rapport de compression de
1,8 4 1,9 et pour des Dy : Dy de 0,45 a 0,50 le rendement pour
1,4 me/sec de volume a Paspiration est inférieur de 7,5 9%, a
celui d’une machine aspirant 10,5 mc/sec. Le w diminue
aussi dans les petits compresseurs, et plus rapidement que le
rendement méme.

13. Toutes les considérations précédentes se rapportent a
des compresseurs a4 un seul étage tandis que le but de ce
travail est celui de discuter quelques aspects particuliers du
projet des machines a plusieurs étages.

On peut imaginer un compresseur a plusieurs é¢tages comme
une série de compresseurs a un seul étage, chacun absorbant

le gaz refoulé par le précédent, & des pressions toujours crois-
santes dans le sens de la compression, et & des températures
qui peuvent étre croissantes ou peuvent rester constantes
(cas des compresseurs a réfrigération externe). Comme le
débit pondéral est constant (4 cause de la continuité), le
volume total du gaz a I'entrée des étages successifs décroit,
et par conséquent, les conduits de la machine deviennent plus
¢étroits. Si on laissait les diamétres des roues égaux (ce qui
est en effet réalisé parfois, dans des compresseurs a faible
rapport de compression et & grand débit, tels que les souf-
flantes pour hauts fourneaux, pour aciéries, etc.). les chutes
adiabatiques élaborées dans chaque roue résulteraient aussi
égales (parce que le w ne change pas beaucoup entre une
roue et la suivante). Les considérations précédentes nous
permettent de conclure que les n, décroissent vers les étages
supérieurs et que, par conséquent, le rendement de ces étages
doit aussi décroitre (pourvu que la premiére roue soit carac-
térisée par un ng optimum). Ces faits sont encore plus évi-
dents dans une machine réfrigérée.

Dans les machines a fort rapport de compression, les cons-
tructeurs prennent en considération ces faits et donnent aux
étages suivants le premier des diamétres décroissants, avec
continuité ou par groupes d’étages. Les méthodes employées
sont différentes, mais se rapportent toutes aux mémes prin-
cipes. Par exemple, la Demag [16] établit les dimensions de
la premiére roue sur la base d’un diagramme qui fournit, en
fonction du débit a I'aspiration, le diamétre de la premiére
roue et le nombre de tours de la machine. Ensuite, par la
formule :

Zjli = const

I{mI. t '
on calcule le nombre de roues nécessaires au compresseur, en
établissant une loi de diminution des diamétres successifs ;
Haa, ¢ est le travail adiabatique de compression en kom /kg.
La constante a une valeur de 24 pour des débits d’environ
8000 m3/h et de 21 pour des débits d’environ 80 000 m3/h.
Cela signifie qu'on admet qu’il y ait une valeur moyenne
de y pour toutes les roues. En effet, on a

}]n(l,l - z\P )? —

Entre la constante employée par la Demag (qui n’est autre
chose que le nombre de Parsons des turbines & vapeur) et le
Wy, 11 y a la relation

e
lpm o ik ‘
const.
Par conséquent, on admet que ce soit :

Y = 0,82 par V= 8000 m3/h
Yo = 0,935 par V = 80 000 m?/h

Or, quoique cette méthode nous permette de déterminer le
nombre d’étages, toutefois, elle ne nous dit rien au sujet de la
loi la plus favorable pour régler la succession des diamétres, ce
qui est, au contraire, le but de nos considérations. Les autres
méthodes, quoiqu’un peu différentes, ont Je méme défaut.




BULLETIN TECHNIQUE

DE LA SUISSE ROMANDE 47

14. La détermination de la lot optima de décroissance
des diamétres ?

Ce que nous devons établir d’abord est la succession des
ng qu'on veut réaliser dans les roues successives. Ce choix
dépend de beaucoup de circonstances. Par exemple, on sait
que si 'on veut maintenir une valeur de n; constante ou
peu variable, on doit diminuer la chute adiabatique élaborée
par les roues successives, car le volume total, par effet de la
compression, diminue ; ce fait porte a4 une augmentation du
nombre d’étages. Le coiit et 'encombrement de la machine
en résultent augmentés; enfin, en augmentant le nombre
d’étages on augmente aussi le nombre des conduits de retour,
ce qui porte & des pertes de nature aérodynamique. La solu-
tion des ng constante, qui est théoriquement la plus parfaite,
peut se révéler quelquefois peu avantageuse; on doit, en
tel cas, se borner a réaliser des ny décroissants pour les roues
successives de facon a obtenir la meilleure solution. Ces faits
doivent étre analysés par le constructeur dans chaque cas
particulier.

Parfois on peut accepter tout simplement comme une solution
possible celle caractérisée par ns constant ; nous allons déve-
lopper la méthode de calcul des diamétres en ce cas. La solu-
tion caractérisée par des n, variables suivant une loi fixée
peut se traiter d’une fagon tout a fait analogue et peut étre
laissée au lecteur.

Dans le cas des n, constants, les rendements des roues suc-
cessives sont & peu pres égaux; en effet, ils ne different
qu’en raison de la diminution des dimensions (effet échelle) ;
nous supposons pouvoir évaluer aussi cette diminution de
rendement.

Nous avons a notre disposition, dans la recherche que nous
sommes en train de faire, deux méthodes : la premiére est
valable pour tous les types de turbo-compresseurs centri-
fuges et 'autre, plus rapide, est valable pour les compresseurs
non réfrigérés ou a réfrigération externe.

Pour ce qui est de la premiére méthode, on choisit le ny;
on calcule la chute adiabatique totale du compresseur, Haa, ¢,
et le volume a laspiration V,; on établit une valeur du
nombre de tours (qui peut étre d’ailleurs imposée par la
nature particuliére de la machine d’entrainement) en pre-
miére approximation. De I'équation [9] on calcule la chute
adiabatique qui doit étre ¢laborée par la premiere roue, Heq,1.

On calcule la premiére roue thermodynamiquement [1],
en déduisant la chute réelle /1, 1 se référant a la premiere
roue et les grandeurs caractéristiques d’état a I'entrée de la
deuxi¢me roue, qui nous permettent de calculer V,, volume
total & cet endroit. L’équation (9) nous permet maintenant
de calculer Hyg 5. On doit répéter le procédé jusqu’a la der-
niére roue ; on aura alors une succession de chutes réelles /1,
dont la somme doit étre égale & la chute réelle totale H
absorbée par le compresseur ; en général elle ne I'est pas. On
doit alors répéter les tentatives, en modifiant un peu la
valeur de ng ou du nombre de tours jusqu’a une solution
satisfaisante.

Lorsqu’il s’agit d’un compresseur sans réfrigération, tout
devient plus simple, et une méthode plus rapide peut étre
employée. Cette méthode se fonde sur le caleul de H, 1 et
de M, a4, cette derniére valeur étant la chute réelle élaborée
par le dernier

On fixe une valeur pour le rendement adiabatique interne
de tout le compresseur, Nag ¢, et de la relation

. ATud
Nad

étage. On proceéde de la fagon suivante :

AT

on tire I'accroissement réel de température dans la machine ;

AT,q est I'accroissement adiabatique, calculé par la relation
bien connue :

»flad. t
427 ¢y

ATad =

De AT on tire la température a la sortie du dernier étage.
Maintenant, en fixant une valeur de tentative du rendement
adiabatique du dernier étage, nu, . on évalue I'accroissement
de température dans ce dernier ; le procédé est égal au pré-
cédent. Pour cette détermination, toutefois, on doit con-
naitre /44,4, chute adiabatique du dernier élément, grandeur
encore inconnue. On peut procéder par tentatives, en éta-
blissant des valeurs différentes de H,q 4 ; on évalue I'accrois-
sement de la température correspondant & la chute adiaba-
tique et par différence la température a U'entrée du dernier
étage ; on calcule par I'équation (4) le rapport de compression
correspondant & Heq, q et par conséquent la pression a I'entrée
de la derniére roue; on calcule le volume spécifique et le
volume total a I'entrée de la derniére roue ; on calcule n,. La
valeur de tentative de /74, ¢ qui nous porte a la valeur de rn
fixée est définitive.

En calculant la valeur moyenne entre /1. 1 et I, 4 et en
divisant /I par la dite valeur moyenne on aura le nombre
d’étages.

Pour des compresseurs avec réfrigération externe entre
chaque étage, on connaitra la température a lentrée de
I'étage. Afin de déterminer la pression on établira, comme
d’usage, des valeurs successives de Huq et on suivra le
procédé ci-dessus.

15. Exemple d’application
Le procédé qu’on a décrit est illustré par 'exemple suivant,
dans lequel on calcule le nombre d’étages d’un compresseur
centrifuge pour air sec.
Les données sont :

V. = 5 m?/sec normaux

T, = 15°C (2880 K) Température ambiante
po = 1,033 kg/em? abs. Pression ambiante

ps = 3 kg/em? abs. Pression a la sortie

n = 7000 tours par minute
in supposant, a 'entrée de la premiére roue, une pression
de 0,98 kg/cm? abs. et une température de 283° K, sauf
contrdle ultérieur, le volume spécifique sera 0,846 m?®/kg et
le volume total a 'aspiration

V,=15.1293.0,846 = 5,48 m3/[sec.
Le rapport de compression réel est :
3

=g~ 20

r

et la chute adiabatique totale :
Hu .= 10900 m.

Le n; de toute la machine est 1,75. Il faudra donc employer
un compresseur 4 plusicurs étages en série. Avec trois étages
on obtient ny = 3,9, solution satisfaisante si ny restait
inchangé pour les roues successives a la premiere. Cette valeur
a été obtenue en divisant H,q . en parties égales, ce qui cor-
respond & une construction avec roues de méme diamétre.
Les ny successifs seront par conséquent inférieurs a celui de la
premiére roue.

Si nous voulons calculer le compresseur & diamétres décrois-
sants et & ny constant, vu qu’il n’est pas réfrigéré, nous
pourrons employer la deuxiéme méthode exposée dans le
paragraphe précédent.
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Admettons, en premiére approximation, un rendement
adiabatique interne de 0,76. Comme l'accroissement adia-
batique de la température est

10 900

AT = o5 g7 — 106:°°C
et celui réel
106,5
T = —— 2 -— 1400 C
AT 0,76 1400 C,

la température finale est :
150 + 1450 = 1500 C.

Le rendement adiabatique que nous admettons pour le
dernier étage est

Naa,a = 0580 g

Choisissons des valeurs de tentative pour Huq ¢ en ¢tablis-
sant le tableau suivant :

Hud, a 2000 2500 3000 3500 m

Tad,a 19,5 24 4 29,3 34,2 °oC

Tu 24 4 30,4 36,6 42,7 oC

Temp. init. d’ét. 135,6  119,6 1134  107,3 oC

Rapp. de compr. 1,477 1,236 1,291 1,350

Press. init. d’ét. 2,55 2,425 2,320 2,220 Kg/cm? abs.
Vol. spéc. init. ét. 0,470 0,474 0,488 0,500 m3/kg

Vol. tot. init. ét. 3,04 3,07 3,16 3,24
ns 4.4 3,8 8,25 3

m?/sec

Par interpolation on tire Haq, ¢ = 2350 m. La chute réelle
y correspondant est

H, ;= 2350/0,8 = 2940 m.

La chute réelle de la premiére roue, en admettant un ren-
dement adiabatique de 0,83, est

H,, = 3540/0,83 = 4260 m.
La chute réelle moyenne d’un étage est done :
H,, = 3600 m.
La chute totale réelle présumée est :
H = 10 900/0,76 = 14 350 m,
et, enfin, le nombre d’étages :
N = 14 350/3600 2 4
Pour le méme nombre de tours il y a donce deux solutions :
la premiére avec roues de méme diamétre, a trois étages ; la
seconde a diamétres décroissants, 4 quatre étages. Le rapport

entre la premiére chute adiabatique et la derniére est dans ce

cas 1,45 el par conséquent le rapport entre les diamétres, en

admettant en premiére approximation que Y soit le méme
pour toutes les roues, est de 1,20,

A ce moment, on fera le calcul thermodynamique de la
machine en comparant les deux solutions au point de vue
économique (frais initiaux, frais de fonctionnement, ete.).
Cette analyse sort du cadre de ce travail ct nous la négli-
gerons.

Conclusion

Apreés avoir rappelé quelques grandeurs sans dimensions
utiles pour I'évaluation statistique de la qualité et du champ
d’application d’un turbo-compresseur centrifuge et, particu-
lierement, la grandeur « nombre de tours sans dimension » ny,
on a discuté le rendement des roues centrifuges en compa-
raison avec d’autres turbo-machines radiales.

Apreés avoir établi que ng peut subir seulement de faibles
variations, pour un étage de turbo-compresseur centrifuge,
dans DPétat actuel de nos connaissances, on propose deux
méthodes pour la détermination du nombre des étages et de
la succession la plus avantageuse des diamétres des turbo-
compresseurs centrifuges, en discutant une application numé-
rique.
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LA STANDARDISATION EN FINLANDE

par ETIENNE PORRET, architecte, Stockholm

Iin 1949, de fortes subventions de I'IStat, sous forme
d’emprunts, ont redonné un nouvel essor a la construction en
Finlande. Mais ce ne sont pas seulement les moyens finan-
ciers qui faisaient défaut. Bien que la situation se soit forte-
ment améliorée depuis la fin de la guerre, le manque de maté-
riaux se fait encore sentir dans bien des domaines. A part les

destructions dues a la guerre, il y a, premiérement, 'expor-
tation forcée que représentent les réparations aux dommages
de guerre dus a I'U. R. S. 8. (cette exportation consiste uni-
quement en produits de premiére qualité et ne prendra fin
qu'en 1952) et, secondement, I'exportation libre, mais qui
est indispensable a la fabrication des produits destinés &
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