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1. DEFINITIONS ET THEORIE GENERALE DES 

TURBOMACHINES 

 
 

1.1. Définitions 
 

1.1.1. Turbomachines 

Est une machine qui échange du travail (énergie mécanique) en continue avec un fluides en 
mouvement à l’aide d’une roue en rotation. 

Pour une pompe par exemple, les aubes sont des obstacles profilés, plongés dans un écoulement de 
fluide. Elles constituent entre elles des canaux courbés dans lesquels le fluide s’écoule. 

1.1.2. Grilles d’aubes : 

On appelle grille d’aubes, un ensemble fixe ou mobiles d’obstacles (aubes) déduites les unes des autres 
par un déplacement géométrique périodique utilisé pour guider l’écoulement du fluide et pour 
échanger avec lui un effort mécanique. L’effort mécanique résulte de la différence de pression entre les 
deux faces d’une aube. Sur l’Intrados d’une aube, la pression est plus élevée que sur l’extrados. 

 
1.2. Classifications des turbomachines 

 
1.2.1. Selon la nature du fluide 

 
Elles sont divisées en deux parties : à fluide compressible et à fluide incompressible. 

 
 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
Schéma 1.1 : Classification des machines à fluides 

 
 

1.2.2. Selon la trajectoire du fluide 

La forme de trajectoire du fluide dans la roue d’une turbomachine fournit également une base de 
classification des types de turbomachines. En générale, on distingue : 

a) Turbomachines radiales : 

Dans ce type de turbomachine, le fluide traverse la roue (rotor) perpendiculairement à l’axe de l’arbre 
de la machine. Pour les machines radiales, on distingue les machines centrifuges (écoulement s’éloigne 
de l’axe) et les machines centripètes (l’écoulement se rapproche de l’axe). 

Compressibles Incompressibles 

Turbine à gaz Turbopompes 

Turbine à vapeur Turbines 
Hydrauliques 

Compressibles 
 

Compressibles 

Turbomachines 
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Figure 1.2 : Roue d’une turbomachine radiale [1] 
 

b) Turbomachines axiales : 

Ici, le fluide traverse la roue de la machine parallèlement à l’axe. 
 

 

Figure 1.3 : Roue d’une turbomachine axiale [1] 
 

c) Turbomachines semi-axiales : 

Ce sont des machines où le fluide traverse la roue de façon diagonale (fig.4). Elles sont aussi appelées 
machines hélico-centrifuges ou hélicoïdale. 

 
 
 
 
 

  
 

Figure 1.4 : Roue d’une machine semi-axiale [1] 
 

1.2.3. Selon la fonction de la machine 

Le sens de transfert de l’énergie entre la machine est le fluide peut aussi définir un type de classification 
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de turbomachines. 

Dans le cas où la machine transmet de l’énergie au fluide (transfert d’énergie mécanique en énergie 
hydraulique), la machine est motrice (pompes, compresseurs). Dans le cas inverse (transfert de 
l’énergie hydraulique en énergie mécanique), la machine devient réceptrice (Turbines). 

 

1.3. Théories générales 
 

Les équations de la conservation de la masse, de la conservation de la quantité de mouvement et de la 
conservation de l’impulsion angulaire (moment de la quantité de mouvement), représentent des 
éléments essentiels pour les applications dans le domaine des turbomachines. Les expressions 
mathématiques de ces équations sont 

Illustrées ci-dessous. La figure 1.6 illustre un volume de contrôle V. [5] 
 

1.3.1. Conservation de la masse 
L’équation de la conservation de la masse (continuité) exprime que l’accumulation de matière dans 
un volume de contrôle dans le temps est égale à la somme des flux massiques qui traversent les 
frontières du volume. L’expression mathématique du principe est : 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
∫ 𝜌𝜌.𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

+ ∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌.𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

= 0                                (1.1) 

Avec :  

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
∫ 𝜌𝜌.𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

: Accumulation de matière dans le volume de contrôle dans le temps. 
 
∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌.𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑
 : Flux massique traversant les surfaces (d’entrée et de sortie). 

ρ : masse volumique 
v : vitesse 
dV : unité de volume 
dS : unité de surface 
Pour un régime permanent, la première partie de l’équation est égale à zéro. Donc l’équation (1.1) 
devient : 

∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌.𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

= 0                                                 (1.2) 

⇒ 𝜌𝜌. 𝜌𝜌. 𝑑𝑑1 = 𝜌𝜌. 𝜌𝜌. 𝑑𝑑2 = 𝑄𝑄𝑚𝑚                              (1.3) 
                                       ⇒ 𝜌𝜌. 𝑑𝑑1 = 𝜌𝜌. 𝑑𝑑2 = 𝑄𝑄𝑣𝑣                                             (1.4)                                                                   
 
𝑄𝑄𝑚𝑚: Débit massique (Kg/s) ; 

 
) 

𝑄𝑄𝑣𝑣: Débit Volumétrique (M3/s). 

                                                                      Figure 1.6 : Volume de contrôle 
 

1.3.2. Conservation de la quantité de mouvement 

Le principe de la conservation de la quantité de mouvement indique que la sommation des forces est 
égale à l’accumulation de la quantité de mouvement dans un volume de contrôle dans le temps plus la 
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1.  

somme des flux de quantité de mouvement qui traversent les frontières du volume… 

𝐹𝐹 =  𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

+ ∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌. 𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

                                (1.5) 

Avec : 
F : Sommation des forces  

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

: Accumulation de la quantité de mouvement dans un volume de contrôle 

Dans le temps 

∫ 𝜌𝜌𝜌𝜌. 𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

: Somme des flux de quantité de mouvement qui traversent les deux surfaces d’entrée et de 

sortie 

Moment de la quantité de mouvement : 

Le moment angulaire est donné par l’équation suivante : 

𝑀𝑀 = 𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
∫ 𝑟𝑟.𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑
+ ∫ 𝑟𝑟.𝜌𝜌𝜌𝜌. 𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑
                             (1.6) 

Etat stationnaire :                                     
 

 
 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑
� 𝑟𝑟.𝜌𝜌𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0

𝑑𝑑

 
                                                                                Figure 1.7 : Rotor schématique  
 

𝑀𝑀 = ∫ 𝑟𝑟.𝜌𝜌𝜌𝜌.𝜌𝜌𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑

= ( 𝑟𝑟2. 𝜌𝜌2)𝜌𝜌2𝜌𝜌2𝑑𝑑2 − ( 𝑟𝑟2. 𝜌𝜌2)𝜌𝜌1𝜌𝜌1𝑑𝑑1                         (1.7) 

  
En utilisant l’équation (1.3), l’équation (1.7) devient : 
 

𝑀𝑀 = 𝑄𝑄𝑚𝑚(𝑟𝑟2𝜌𝜌2 − 𝑟𝑟1𝜌𝜌1)                                                   (1.8)  
 

1.4. Diagrammes des vitesses 
 

Le mouvement du fluide à l’intérieur des canaux d’une roue à aubes est le résultat de deux 
mouvements : 

• La rotation de la roue : représentée par la vitesse tangentielle à la roue 𝑈𝑈��⃗  (appelée aussi vitesse 
périphérique, vitesse circonférentielle et vitesse d’entrainement). Elle est donnée par : 

 

                                                   𝑈𝑈 = 𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋
60

= 2𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋
60

                                                       (1.9)

Avec : 
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D : diamètre de la roue 
N : la vitesse de rotation de la roue (tr/min) 

• Le déplacement par rapport à l’aube : représenté par la vitesse relative 𝑾𝑾����⃗ qui   est tangente à 
l’aube. 

La figure 1.8 représente une roue d’une turbomachine sur laquelle sont tracés les vecteurs des 
vitesses (à l’entrée « indice 1 » et à la sortie « indice 2 »). 

La vitesse  𝐶𝐶 est appelée la vitesse absolue, peut être déterminé par : 𝐶𝐶 = 𝑈𝑈��⃗ + 𝑊𝑊���⃗  Dans certains livres, la 
vitesse absolue peut être nommée V. 

 

                       Figure 1.8 : Diagrammes des vitesses sur une roue à entrée radiale 
 

Figure 1.9 : Triangle des vitesses à la sortie d’une turbomachine radiale 
 

L’angle 𝛼𝛼 (angle de calage) est formé par les vitesses 𝑈𝑈��⃗  et 𝐶𝐶 et l’angle 𝛽𝛽 (angle de construction) est 

formé par les vitesses 𝑈𝑈��⃗  et 𝑊𝑊���⃗   . Il est à noter que l’inclinaison des aubes ne dépend pas du régime de 
fonctionnement. 

Dans ce qui suit il faut intervenir encore deux composantes de la vitesse absolue : 

• Une composante radiale :           𝐶𝐶𝜋𝜋 = 𝐶𝐶. 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝛼𝛼                                                                      (1.10) 

                                                                            (1.10) 
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• Une composante circonférentielle : 

𝐶𝐶𝑢𝑢 = 𝐶𝐶. 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠𝛼𝛼                                                  (1.11) 

La composante Cr peut être déterminé à l’aide de l’équation de continuité : 
 
                                                                        𝐶𝐶𝜋𝜋 = 𝑄𝑄𝑣𝑣

𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋𝜋
= 𝑄𝑄𝑣𝑣

𝑆𝑆
                                                          (1.12)

  Avec : 
   b : largeur de l’aube 

Pour une turbomachine à entrer radiale, la vitesse absolue est perpendiculaire à la vitesse 
d’entrainement et égale à sa composante radiale vu que la composante tangentielle est nulle.  

 

Figure 1.10 : Triangle des vitesses à l’entrée d’une turbomachine radiale 
 

1.5. Théorème d’Euler 
 

Le point de départ pour l’étude des turbomachines est l’équation d’Euler. Celle-ci peut être déduite 
aisément du principe de conservation de l’impulsion angulaire ou moment de la quantité de 
mouvement. On applique alors, l’équation 1.8 à un filet de fluide entre ses deux points illustrés sur la 
figure 1.7 et celle-ci devient : 

𝑀𝑀 = 𝑄𝑄𝑚𝑚(𝑟𝑟2𝜌𝜌2 − 𝑟𝑟1𝜌𝜌1) 

Bien que cette expression de l’équation d’Euler soit sous une forme mathématique élégante, elle 
requiert de modifications pour être facilement utilisable. 

Dans les turbomachines ; 𝑟𝑟. 𝜌𝜌 = 𝑟𝑟.𝐶𝐶𝑢𝑢(figure 1.10). 
 
 

 
 

Figure 1.10 : Composante de vitesse utilisée pour calculer le moment angulaire [5] 
 

L’équation (1.8) devient :  

𝑀𝑀 = 𝑄𝑄𝑚𝑚(𝑟𝑟2𝐶𝐶𝑢𝑢2 − 𝑟𝑟1𝐶𝐶𝑢𝑢1)                                                 (1.13)  

La puissance absorbée par la pompe est déterminée par : 

                                         𝑃𝑃 = 𝑀𝑀.𝜔𝜔 = 𝑄𝑄𝑚𝑚(𝑟𝑟2𝐶𝐶𝑢𝑢2𝜔𝜔 − 𝑟𝑟1𝐶𝐶𝑢𝑢1𝜔𝜔)                                   (1.14) 
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� 

�� 

Sachant que la vitesse tangentielle U peut être déterminée par :  𝑈𝑈 = 𝑟𝑟.𝜔𝜔, l’équation (1.14) peut s’écrire 
comme suit : 

                                                     𝑃𝑃 = 𝑄𝑄𝑚𝑚(𝐶𝐶𝑢𝑢2𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝑢𝑢1𝑈𝑈1)                                                  (1.15) 

La puissance absorbée par la pompe peut être déterminée aussi comme suit : 

                                        𝑃𝑃 = 𝑄𝑄𝑚𝑚.𝑔𝑔.𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ                                                              (1.16) 

En égalisant les deux équations (1.15) et (1.16), on obtient l’équation d’Euler : 
 

                                        𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ = 𝐶𝐶𝑢𝑢2𝑈𝑈2−𝐶𝐶𝑢𝑢1𝑈𝑈1
𝑔𝑔

                                               (1.17)

Pour les turbomachines à entrer radiale, on a Cu1 = 0 (α1 = 90°). Par conséquent, l’équation d’Euler 
se simplifie et devient : 

 

𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ = 𝐶𝐶𝑢𝑢2𝑈𝑈2
𝑔𝑔

                                          (1.18) 

1.6. Paramètres généraux  
 

Les paramètres les plus essentielles sont ; 
 

1.6.1. Différentes hauteurs (m) 

• Hauteur théorique : 

La hauteur est définit par l’équation d’Euler (1.17). 

• Hauteur manométrique : 

C’est la hauteur qui permet à l’énergie reçue par le liquide à l’intérieur de la pompe de surmonter les 
pertes de charge ; 

𝐻𝐻𝑚𝑚 = 𝐻𝐻 = 𝑊𝑊
𝑔𝑔

= �𝑉𝑉2
2

2𝑔𝑔
+ 𝑝𝑝2

𝜌𝜌𝑔𝑔
+ ℎ2� − (𝑉𝑉1

2

2𝑔𝑔
+ 𝑃𝑃1

𝜌𝜌𝑔𝑔
+ ℎ1) 

 

W est le travail utile fourni par la machine (J). 

• Hauteur d’installation : 

La hauteur d’installation est définie comme suit :     𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖𝑑𝑑 = 𝐻𝐻 − ℎ𝑐𝑐
′ 

Avec ℎ𝑐𝑐
′ représente les pertes de charge dans la conduite d’installation.      ℎ𝑐𝑐

′ = 𝐾𝐾 𝑉𝑉22

2𝑔𝑔

 𝑑𝑑22: Vitesse du fluide à la sortie de la conduite de refoulement. 

• Hauteur statique : 

La hauteur statique est définie comme suit : 

𝐻𝐻𝑠𝑠𝑑𝑑 = 𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖𝑑𝑑 −
𝑑𝑑22

2𝑔𝑔
= 𝐻𝐻 − ℎ𝑐𝑐

′ −
𝑑𝑑22

2𝑔𝑔
= 𝐻𝐻 − 𝐾𝐾

𝑑𝑑22

2𝑔𝑔
−
𝑑𝑑22

2𝑔𝑔
 

1.6.2 Rendements des turbomachines 
 

Le rendement total d’une pompe est le résultat de la multiplication de trois types de rendements.  
 
Chaque type est lié à un genre de pertes qui se passent dans la pompe : 

• Pertes hydrauliques : due aux frottements ; 

1 
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• Pertes volumétriques : causées par les fuites du liquide à travers les jeux de la pompe ; 

• Pertes mécaniques : due aux frottements mécaniques dans les paliers, les presses étoupes, 
…etc. 

• Rendement hydraulique 

Il est donné en fonction des pertes hydrauliques comme suit : 
 

𝜂𝜂ℎ =
𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ − ∑ℎ𝑝𝑝

𝜂𝜂𝑑𝑑ℎ
=

𝐻𝐻
𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ

 
 

 Avec :  

H : Hauteur manométrique de la pompe ; 
Hth : Hauteur théorique (voir théorie d’Euler, équation (1.17)). 
 𝜂𝜂ℎ est en générale entre 80% et 95%. 

 
• Rendement volumétrique 

Ce type de rendement est lié aux pertes volumétriques qui sont dues à l’existence de fuites de liquide à 
l’intérieur de la pompe (à travers les joints, les bagues,…).

𝜂𝜂𝑣𝑣 =
𝑄𝑄𝑣𝑣

𝑄𝑄𝑣𝑣 + 𝑄𝑄𝑓𝑓
 

Avec : 

Qv : Débit utile de la pompe ; 
Qf : Débit des fuites. 
𝜂𝜂𝑣𝑣 est en générale entre 85% et 98%. 

 

• Rendement mécanique 

Il est lié aux pertes mécaniques qui représentent les pertes en puissance mécanique du moteur 
d’entrainement. 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =
𝑃𝑃𝑢𝑢
𝑃𝑃𝑎𝑎

=
𝜌𝜌.𝑔𝑔.𝐻𝐻.𝑄𝑄𝑣𝑣

𝑃𝑃𝑎𝑎

Avec =    Pu : Puissance utile de la pompe ; 
Pa : Puissance de l’arbre absorbée par la pompe. 

 

• Rendement global (total) 

Le rendement global de la pompe est déterminé par la multiplication des trois rendements 
précédents :                                         𝜂𝜂𝑔𝑔 = 𝜂𝜂𝑚𝑚 ∗ 𝜂𝜂ℎ ∗ 𝜂𝜂𝑣𝑣  

Le rendement global des pompes hydrauliques est compris généralement entre 70% et 85%. 

1.6.3 Augmentation de pression totale ∆𝒑𝒑𝒑𝒑 

∆𝑝𝑝𝑑𝑑 = 𝑝𝑝𝑑𝑑2 − 𝑝𝑝𝑑𝑑1 = 𝜌𝜌𝑔𝑔𝐻𝐻𝑚𝑚 
Tel que : 

𝐻𝐻𝑚𝑚 = ∆𝐸𝐸 = 𝐸𝐸2 − 𝐸𝐸1 = �
𝑑𝑑22

2𝑔𝑔
+
𝑝𝑝2
𝜌𝜌𝑔𝑔

+ ℎ2� − (
𝑑𝑑12

2𝑔𝑔
+
𝑃𝑃1
𝜌𝜌𝑔𝑔

+ ℎ1)

Avec : 
∆𝐸𝐸 : Déférence de  L’énergie transférée  
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2. SIMILITUDES DANS LES TURBOMACHINES 
 

2.1. Invariants de Râteau 
 

Nous considérons ici une famille de turbomachines hydrauliques, chaque machine étant donc définie 
individuellement par la valeur d’une de ses dimensions linéaires, en l’occurrence celle de la dimension 
de référence r2. Les coefficients de Râteau sont des variables réduites, c’est-à-dire des groupements 
dimension r2.  

2.1.1. Coefficient de pression (ou pouvoir manométrique) 

𝝁𝝁 =
𝑬𝑬
𝑼𝑼𝟐𝟐

𝟐𝟐 =
𝑬𝑬

𝝎𝝎𝟐𝟐
𝟐𝟐𝒓𝒓𝟐𝟐𝟐𝟐

=
𝒈𝒈𝒈𝒈
𝑼𝑼𝟐𝟐

𝟐𝟐 

2.1.2. Coefficient de Débit  

𝜹𝜹 =
𝑸𝑸𝒗𝒗

𝑼𝑼𝟐𝟐
=

𝑸𝑸𝒗𝒗

𝝎𝝎𝒓𝒓𝟐𝟐𝟑𝟑
 

2.1.3. Coefficient de puissance interne  
 

𝒑𝒑 =
𝑷𝑷𝒊𝒊

𝝆𝝆𝑼𝑼𝟐𝟐
𝟑𝟑𝒓𝒓𝟐𝟐𝟐𝟐

=
𝑷𝑷𝒊𝒊

𝝆𝝆𝒓𝒓𝟐𝟐𝟓𝟓𝝎𝝎𝟑𝟑 

 
2.1.4. Coefficient de Réduite    

                                                                     𝛾𝛾 = 𝑂𝑂
𝜋𝜋22

 
 

2.2. Lois de similitude                  
 

On considère deux pompes géométriquement semblables. Elles possèdent des roues à aubes et des 
corps de pompes semblables (D1, D2, b1, b2, …etc.). 

2.2.1. Similitude géométrique 
𝐷𝐷1′

𝐷𝐷1′′
=
𝐷𝐷2′

𝐷𝐷2′′
=
𝑏𝑏1

′

𝑏𝑏1
′′ = ⋯ =

𝐿𝐿2′

𝐿𝐿2′′
= 𝐶𝐶𝐿𝐿

  (‘) Prime : pompe réelle 
(‘’) Seconde : pompe étalon 

 

CL : s’appelle constante de similitude géométrique. L est l’indice de n’importe quel paramètre 
géométrique (largeur, longueur, rayon…etc.). 

 
2.2.2. Similitude cinématique 

Ici, on parle de la similitude des vitesses (U, C, W, Cr, Cu et Wu). 

𝑈𝑈2′

𝑈𝑈2′′
=
𝐶𝐶2′

𝐶𝐶2′′
=
𝑊𝑊2

′

𝑊𝑊2
′′ =

𝐶𝐶𝜋𝜋2′

𝐶𝐶𝜋𝜋2′′
=
𝐶𝐶𝑢𝑢2′

𝐶𝐶𝑢𝑢2′′
=
𝑊𝑊𝑢𝑢2

′

𝑊𝑊𝑢𝑢2
′′ = 𝑑𝑑𝜋𝜋 = 𝐶𝐶𝑉𝑉 

𝐶𝐶𝑉𝑉 : Constante de vitesse   

A partir de la vitesse périphérique (U = ПDN/60) : 

𝑑𝑑𝜋𝜋 = 𝐶𝐶𝑉𝑉 =
𝑁𝑁′𝐷𝐷′

𝑁𝑁′′𝐷𝐷′′ =
𝑁𝑁′𝐷𝐷′

𝑁𝑁′′𝐷𝐷′′ = 𝐶𝐶𝜋𝜋𝐶𝐶𝐿𝐿 

2.3. Machines en fonctionnement semblables 
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2.3.1. Débit volumétrique 

Nous avons : Q = ПD2b2Cr2 

On considère Q’ et Q’’ ; deux débits pour deux pompes (étalon et réelle) : 

𝑄𝑄′

𝑄𝑄′′
=

𝜋𝜋𝐷𝐷2′𝑏𝑏2
′𝐶𝐶𝜋𝜋2′

𝜋𝜋𝐷𝐷2′′𝑏𝑏2
′′𝐶𝐶𝜋𝜋2′′

= 𝐶𝐶𝐿𝐿𝐶𝐶𝐿𝐿𝐶𝐶𝑉𝑉 

Avec CV=CLCN  Donc : 𝑄𝑄
′

𝑄𝑄′′
= 𝐶𝐶𝐿𝐿2𝐶𝐶𝑉𝑉 =

𝐶𝐶𝐿𝐿3𝐶𝐶𝜋𝜋
 

2.3.2. Hauteur manométrique  
                               𝒈𝒈

′

𝒈𝒈′′
= 𝑼𝑼𝟐𝟐′

𝑼𝑼𝟐𝟐′′
𝑪𝑪𝒖𝒖𝟐𝟐′

𝑪𝑪𝒖𝒖𝟐𝟐′′
= 𝑪𝑪𝑽𝑽𝟐𝟐 = 𝑪𝑪𝑳𝑳𝟐𝟐𝑪𝑪𝑵𝑵𝟐𝟐   

 
2.3.3. Puissance utile    

𝑃𝑃𝑢𝑢′

𝑃𝑃𝑢𝑢′′
=
𝑄𝑄′𝜌𝜌′𝒈𝒈𝐻𝐻′

𝑄𝑄′′𝜌𝜌′𝒈𝒈𝐻𝐻′ = �
𝑄𝑄′

𝑄𝑄′′
� �

𝐻𝐻′

𝐻𝐻′′� �
𝛾𝛾′

𝛾𝛾′′
� = 𝐶𝐶𝐿𝐿3𝐶𝐶𝜋𝜋 .𝐶𝐶𝐿𝐿𝟐𝟐𝑪𝑪𝑵𝑵2.𝐶𝐶𝛾𝛾 = 𝐶𝐶𝐿𝐿𝟓𝟓𝐶𝐶𝛾𝛾𝐶𝐶𝜋𝜋𝟑𝟑 

 
2.4. Vitesse spécifique 

 
2.4.1. Introduction 

La vitesse spécifique est un concept basé sur les propriétés de similitude, qui permet de résoudre 
logiquement le problème du choix d’une turbomachine hydraulique répondant à une application 
donnée. Cette notion constitue, en effet, une base normale pour le classement des turbomachines selon 
leur type. 

2.4.2. Coefficient de vitesse spécifique 

Considérons le fonctionnement d’une turbomachine quelconque sur un circuit donné 
; Il y correspond des valeurs bien déterminées du débit-volume Qv, de l’énergie massique utile ou 
disponible E, de la vitesse de rotation ω, et par conséquent aussi des coefficients de Râteau de pression 
µ et de débit δ. Ce fonctionnement implique une relation obligatoire entre ces diverses grandeurs ; 
on obtient, en effet, en éliminant le rayon r2 du rotor de la machine : 

𝛿𝛿1/2

𝜇𝜇3/4 =
𝜔𝜔𝑄𝑄𝑣𝑣1/2

𝐸𝐸3/4  

Par définition, le coefficient de vitesse spécifique d’une turbomachine en un point de fonctionnement est la vitesse de 
rotation d’une machine de même type fonctionnant 

En similitude avec le débit unitaire de 1 m3/s sous une énergie massique utile ou     disponible de 
J/kg. 

Si Ωs désigne le coefficient de vitesse spécifique, on a, d’après la relation précédente, puisque µ et δ 
sont constants en similitude : 

𝛿𝛿1/2

𝜇𝜇3/4 =
Ω𝑠𝑠11/2

13/4  
 

Il en résulte que pour le point de fonctionnement (ω, Qv, E) considéré, le coefficient de vitesse spécifique 
vaut : 

                                                                     Ω𝑠𝑠 = 𝛿𝛿1/2

𝜇𝜇3/4 = 𝜔𝜔𝑄𝑄𝑣𝑣1/2

𝐸𝐸3/4  

On peut donc constater que, Ωs est un nombre sans dimension, d’où la dénomination choisie de 
coefficient de vitesse spécifique. 
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2.4.3. Nombre de tours spécifique 

a) Pompes : 

Par définition, le nombre de tours spécifique d’une pompe en un point de fonctionnement est égal à la 
vitesse de rotation exprimée en tr/min d’une machine de la même famille fonctionnant en similitude 

avec un débit unitaire de 1 m3/s sous une hauteur de 1 m. 

Nous désignons le nombre de tours spécifique d’une pompe par NS. En procédant comme pour Ωs (§ 
2.5.2), on trouve pour un point de fonctionnement caractérisé par un débit-volume Qv, une hauteur H 
= E/g et une vitesse de rotation N = 60ω/2π : 

 
𝑁𝑁𝑆𝑆 = 𝜋𝜋𝑄𝑄𝑣𝑣1/2

𝐻𝐻3/4     
 

a) Turbines hydrauliques : 

 
 
 
 

Par définition, le nombre de tours spécifique d’une turbine en un point de fonctionnement est égal à la 
vitesse de rotation exprimée en tr/min d’une turbine de même type fonctionnant en similitude sous une 
hauteur de 1 m avec de l’eau de masse volumique égale à 1000 kg/m3 en fournissant une puissance à 
l’arbre de 1 ch.  

Cette définition, différente de celle relative aux pompes, est due à des circonstances historiques.  
 

Peut être calculée en éliminant le rayon r2 du rotor entre les relations (2.1) et (2.3) définissant 
respectivement les coefficients de Râteau de pression µ et de puissance τ. On obtient ainsi : 

 
𝜏𝜏1/2

𝜇𝜇5/4 =
Ω𝑠𝑠11/2

(𝑔𝑔𝐻𝐻)5/4𝜌𝜌1/2 

D’où, en appliquant la définition de 𝑁𝑁′, puisque τ et µ restent constants en similitude : 
 

𝑁𝑁′
𝑠𝑠 =

𝑁𝑁(𝑃𝑃𝐼𝐼)1/2

𝐻𝐻5/4

 

2.5. Diamètre spécifique 

Pour une pompe de diamètre D dont le fonctionnement est défini par (Qv, H, N), le diamètre spécifique 
est le diamètre de la machine du même type qui, tournant à la vitesse Ns, fournit en similitude un débit 

unitaire de 1 m3/s sous une hauteur unitaire de 1 m. En désignant par ds le diamètre spécifique d’une 
pompe, on obtient : 

𝑑𝑑𝑠𝑠 =
𝐷𝐷𝐻𝐻1/4

𝑄𝑄𝑣𝑣1/2

De même, pour une turbine hydraulique de diamètre D dont le fonctionnement est défini par (H, Pi, N), 
le diamètre spécifique est le diamètre de la machine du même type qui, tournant à la vitesse 𝑁𝑁′, fournit 
en similitude une puissance unitaire de 1 ch sous une hauteur unitaire de 1 m. En désignant par 𝑑𝑑′  le 
diamètre spécifique d’une 

Turbine hydraulique, on obtient :                              𝑑𝑑𝑠𝑠
′ = 𝜋𝜋.𝑥𝑥3/4

𝑃𝑃𝑖𝑖1/2  
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3. POMPES 

 
3.1. Installation de pompage 

 
Une installation de pompage (figure 3.1) est constituée des principaux éléments suivants : 

• Une pompe (ou plusieurs) 

• Une conduite d’aspiration (Da, La) 

• Une conduite de refoulement (Dr, Lr) 

• Un réservoir d’aspiration 

• Un réservoir de refoulement 

• Appareils de mesure (capteurs) 

• Appareil de réglage de débit (Vanne) 
 

Figure 3.1 : Installation de pompage 
 

Dans une installation de pompage ; la longueur de la conduite de refoulement est plus grande que celle 
de la conduite l’aspiration et le diamètre de la conduite d’aspiration est plus grand que celui de la 
conduite de refoulement. 

3.2. Courbes caractéristiques 
 

3.2.1. Courbe caractéristique H(Q) 

La présence d’une pompe dans un système de pompage, exige la connaissance des paramètres 
nominaux H (hauteur manométrique) et Q (débit nominale ou utile). 

Ces deux paramètres forment un couple (H, Q) qui définit la position du point de fonctionnement de la 
pompe dans le circuit hydraulique où elle se trouve. On note que H et Q doivent être connus pour une 
vitesse de rotation N de la roue constante. Mais, il est important parfois de connaître le comportement 
de la pompe dans des conditions hors de celles nominales. On peut distinguer deux types de 
caractéristique H(Q) ; 

• Caractéristique stable : 

Ce sont les courbes H(Q) régulièrement descendantes (fig.3.2) avec l’accroissement du débit, depuis H 
(Q=0) = H0 = Hmax qui correspond à la fermeture du robinet – vanne de refoulement. Chaque valeur 
de débit Q, correspond à une seule valeur de hauteur H. 
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Figure 3.2 : Courbe caractéristique stable 
 

• Caractéristiques instables : 

Ce sont des courbes montantes (ascendantes), à partir de H0 = H (Q = 0) jusqu’au sommet de la 
courbe, correspondant à l’ordonnée Hmax (Fig.3.3). A partir de ce point, la courbe H(Q) devient 
descendante. Au-dessus de la droite horizontale passant par H0, chaque hauteur H peut avoir deux 
valeurs de débits ; Q1 et Q2. 

 
 

 
 

Figure 3.3 : Courbe caractéristique instable 
 

3.2.2. Courbe caractéristique Pu(Q) 

Pour les pompes centrifuge à faible et moyenne vitesse spécifique, les courbes caractéristiques P(Q) 
de la puissance, sont régulièrement ascendantes (Fig.3.4). 
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Figure 3.4 : Courbe caractéristique P(Q) 
 

3.2.3. Courbe caractéristique η(Q) 

La courbe η(Q) du rendement est représenté sur la figure 3.5. 
 
 

 
 

Figure 3.5 : Courbe caractéristique η(Q) 
 

3.3. Courbe caractéristique théorique d’une pompe 
 

D’après l’équation d’Euler pour une pompe à entrer radiale ; Hth = U2.Cu2/g 
On peut montrer que c’est une équation d’une droite inclinée décroissante : 

𝐶𝐶𝑢𝑢2 = 𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝜋𝜋2𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2 (Triangle des vitesses à la sortie) 

𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ =
𝑈𝑈2. (𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝜋𝜋2𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2)

𝑔𝑔
=
𝑈𝑈𝑔𝑔22

𝑔𝑔
=

𝑈𝑈2𝐶𝐶𝜋𝜋2𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2
𝑔𝑔

Cr2 : vitesse débitante à la sortie proportionnelle au débit : Cr2 = Q/ПD2b2 
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𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ =
𝑈𝑈2. (𝑈𝑈2 − 𝐶𝐶𝜋𝜋2𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2)

𝑔𝑔
 ⇒ 𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ =

𝑈𝑈2
𝑔𝑔
�𝑈𝑈2 −

𝑄𝑄
𝜋𝜋𝐷𝐷2𝑏𝑏2

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2� ⇒ 𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ = 𝐴𝐴 − 𝐵𝐵. 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑑𝑑𝑔𝑔𝛽𝛽2

Avec :                     𝐴𝐴 = 𝑈𝑈22
𝑔𝑔

                            Et                                                   
 
Quand Q = 0, Hth = A. 

 

𝐵𝐵 =
𝑄𝑄

𝜋𝜋𝐷𝐷2𝑏𝑏2

Nous avons trois cas de β2 : 

a) β2 = 90° (cas des ventilateurs) : Hth = A car cotg β2 = 0. 

La courbe H(Q) est parallèle à l’axe du débit. 

b) β2 < 90° (cas des pompes centrifuges) : 

Dans cette configuration, la hauteur diminue au fur et à mesure que le débit augmente.
 

c) β2 > 90° (cas des compresseurs) : 

La hauteur est proportionnelle au débit dans ce cas. Pour les 

pompes centrifuge ; β2 varie entre 15° et 30°. 

 

Figure 3.6 : Courbe caractéristique théorique des turbomachines 
 

Figure 3.7 : Configuration des aubes selon β2 
 

3.4. Couplage des pompes 
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Il arrive parfois que la pression ou le débit d’une seule pompe ne répond pas aux exigences d’un client. 
Pour cela, il est judicieux de coupler plusieurs pompes pour créer des paramètres (P, Q) qui sont 
supérieur qu’une seule pompe fonctionnant seule. 

Le couplage des pompes peut se faire en série ou en parallèle. 
 

3.4.1. Couplage de deux pompes en série : 

Pour réaliser un couplage de deux pompes en série il faut lier l’orifice de refoulement de la première 
pompe à l’orifice d’aspiration de la deuxième pompe. 

 
 
 

 
 

Figure 3.8 : Courbe caractéristique du couplage de deux pompes en série [1111] 
 

Dans le couplage des pompes en série, on a : 
𝑄𝑄𝑑𝑑 = 𝑄𝑄1 = 𝑄𝑄2 
𝐻𝐻𝑑𝑑 = 𝐻𝐻1 + 𝐻𝐻2 

 
3.4.2. Couplage de deux pompes en parallèle

Ce type de couplage est utilisé pour augmenter le débit refoulé en gardant la même hauteur initiale. 

Dans ce type de couplage, deux cas peuvent se présenter : 

• Cas de deux pompes identiques (ayants les mêmes caractéristiques) ; 

• Cas de deux pompes non identiques (n’ont pas les mêmes caractéristiques). Dans le 

couplage des pompes en parallèle, on a :          

                                                                          𝑄𝑄𝑑𝑑 = 𝑄𝑄1 + 𝑄𝑄2 

𝐻𝐻𝑑𝑑 = 𝐻𝐻1 = 𝐻𝐻2 
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Figure 3.8 : Courbe caractéristique du couplage de deux pompes en parallèle (cas de deux pompes 
identiques) 
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4. CAVITATION DANS LES POMPES 
 
4.1. Définition 

 
La cavitation est provoquée par la formation et l’implosion de bulles de gaz provenant de la formation 
d’une pression négative locale sous l’effet de la pression de vaporisation du fluide pompé à l’entrée 
de la roue.  

Par l’expansion et l’éclatement (implosion) de petites bulles d’air dans des zones à haute pression, des 
explosions microscopiques provoquent des impacts qui endommagent ou détruisent l’hydraulique.  

Le N.P.S.H est une valeur importante de la pompe centrifuge. Il indique la pression minimale requise 
par ce type de pompe afin de fonctionner sans cavitation, c’est-à-dire la surpression nécessaire pour 
empêcher l’évaporation du fluide et le conserver à l’état de liquide. 

 
4.2. Origine et critères de la cavitation 

 
La dépression peut avoir trois origines différentes connues à ce jour : 

• Elle peut être liée à un écoulement de liquide à forte vitesse 

• Elle peut être liée aux variations de densité d’un liquide soumis à une onde acoustique,  

• Elle peut être liée à une forte exposition à l’énergie lumineuse 
 

4.3. Conséquences de la cavitation 
 

La cavitation est un phénomène à éviter absolument, car il entraîne de graves conséquences : 

• Chute brutale du rendement  

• Des vibrations violentes dues à la résorption des bulles, accompagnées d’un bruit intense ; 

• Une érosion des surfaces solides due à la fois aux vibrations et, sans doute, à une attaque 
chimique par l’oxygène qui existe dans les bulles. 

La cavitation apparait sous deux formes : 

 Cavitation globale : à l’entrée d’une pompe par exemple lorsque celle-ci n’est pas en 
charge ; 

 Cavitation locale : aux extrémités des pales d’une turbine par exemple. 
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Figure 4.1 : Dégâts par cavitation 
 

4.4. NPSH des pompes et des installations 
 

NPSH (Net Positive Section Head), encore appelée hauteur d’aspiration nette positive. Il est rattaché au 
phénomène de cavitation. De même que la hauteur d’élévation, le débit et la puissance, il représente 
pour une pompe une des données les plus importantes. 

On distingue le NPSH de l’installation (disponible) NPSHdisp et le NPSH de la pompe ou nécessaire (ou 
requis) NPSHreq. Pour que la pompe fonctionne sans cavitation, on doit avoir :                  𝑁𝑁𝑃𝑃𝑑𝑑𝐻𝐻𝑑𝑑𝑖𝑖𝑠𝑠𝑝𝑝 >
𝑁𝑁𝑃𝑃𝑑𝑑𝐻𝐻𝑁𝑁𝜋𝜋𝑟𝑟𝑟𝑟  

Cette condition doit être remplie sur la totalité du domaine de fonctionnement admissible de la pompe, 
c’est le cas lorsque le NPSHdisp (m) est supérieur d’environ 0,5 m au NPSHreq (m). 

 
4.4.1. Mise en situation 

Soit le cas de pompage ci-dessous. 
 
 

 
 

L’équation de Bernoulli entre 1 et 2 permet d’écrire la relation suivante en mCf : 
𝑃𝑃3
𝜌𝜌𝑔𝑔

+
𝑑𝑑32

2𝑔𝑔
+ ∆𝐻𝐻23 =

𝑃𝑃1
𝜌𝜌𝑔𝑔

− (𝑍𝑍2 − 𝑍𝑍1) − ∆𝐻𝐻12
 (4.2) 

À cette équation on retire la valeur de pression saturante pvs pour éviter la cavitation ce qui donne ceci 

:                       𝑃𝑃3−𝑃𝑃𝑣𝑣𝑣𝑣
𝜌𝜌𝑔𝑔

+ 𝑉𝑉32

2𝑔𝑔
+ ∆𝐻𝐻23 = 𝑃𝑃1−𝑃𝑃𝑣𝑣𝑣𝑣

𝜌𝜌𝑔𝑔
− (𝑍𝑍2 − 𝑍𝑍1) − ∆𝐻𝐻12

Cette équation fait apparaitre deux paramètres : 

Le N.P.S.H requis par la pompe :                  𝑽𝑽𝟑𝟑
𝟐𝟐

𝟐𝟐𝒈𝒈
+ ∆𝒈𝒈𝟐𝟐𝟑𝟑 

C’est la valeur de la pression absolue (exprimée ici en mCf) en dessous de laquelle les phénomènes de 
cavitation peuvent apparaître. 

Le N.P.S.H requis dépend du débit et de la vitesse de rotation de la pompe. Les valeurs limites sont 
fournies par le constructeur sur les courbes caractéristiques de la pompe, pour certaines conditions 



Chapitre 3 Pompes 

24 

 

 

d’utilisation (liquides et températures) bien précises. 

Le N.P.S.H disponible dans l’installation : 
𝑃𝑃1 − 𝑃𝑃𝑣𝑣𝑠𝑠
𝜌𝜌𝑔𝑔

− (𝑍𝑍2 − 𝑍𝑍1) − ∆𝐻𝐻12
 
 

Cette quantité 
s’appelle aussi la 
charge nette à 
l’aspiration. Elle 
dépend des 
caractéristiques du 
réseau. 

Pour éviter la cavitation, on doit 
satisfaire la condition suivante : 

𝑃𝑃3 − 𝑃𝑃𝑣𝑣𝑠𝑠 > 0 

1.1. Traduction sur les courbes de 
fonctionnement 
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5. TURBINES HYDRAULIQUES 
 

5.1. Définition 
 

Les turbines hydrauliques sont à l'inverse des pompes des machines à fluides capables d'en extraire de 
l'énergie. Le fluide cède donc de l'énergie dont une partie sera récupérée sur l'arbre de la turbine sous 
forme d'énergie mécanique : � = ��. Du point de vue du fluide, la puissance mécanique Pm est 
négative. En changeant le signe de Pm, on obtient une quantité positive Pi appelée puissance interne 
ou puissance indiquée 

[3] : 
𝑃𝑃𝑖𝑖 = 𝜌𝜌𝑄𝑄(𝑈𝑈2𝐶𝐶2 − 𝑈𝑈1𝐶𝐶1) 

En général, on classe les turbines en deux catégories ; turbines à action et turbines à réaction. 
 

5.2. Turbine à action et à réaction 
 

5.1.1. Les turbines à action 

La diminution de la charge est due exclusivement à la perte d'énergie cinétique : 
 
 

∆𝐻𝐻 = ∆�
𝑑𝑑2

2𝑔𝑔
� ,𝑐𝑐𝑟𝑟  𝐻𝐻 ≈

𝑑𝑑2

2𝑔𝑔
+

𝑝𝑝
𝜌𝜌𝑔𝑔

⇒ ∆𝑃𝑃 = 0
       

On définit alors le degré de réaction par : 

𝑟𝑟 =
𝑃𝑃2 − 𝑃𝑃1
𝜌𝜌𝑔𝑔𝐻𝐻

 𝑐𝑐𝑜𝑜  
𝑃𝑃2 − 𝑃𝑃1
𝜌𝜌𝑁𝑁2𝐷𝐷2   

 

Ici r = 0. Toute l’énergie cinétique du fluide est disponible dans un ou plusieurs jets et le passage est 
tangentiel. 

5.1.2. Les turbines à réaction 

Dans ce cas, r ≠ 0, l'énergie hydraulique transmise se présente sous forme d'énergie cinétique et 
d'énergie de pression. Le transfert d'énergie de pression nécessite une grande surface de contact entre 
le fluide et la roue. C'est pourquoi le rotor et les aubes sont noyés dans le fluide [3]. 
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5.3. Bilan d’énergie 
 

 
On appelle hauteur nette : 

𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝐻𝐻𝐺𝐺 − 𝐻𝐻𝑝𝑝 − 𝐻𝐻𝜋𝜋  

Toute cette énergie (Hn) ne sera pas intégralement transférée au rotor. En effet, en traversant les 
organes fixes et mobiles, le fluide perd de l'énergie par frottement et par choc. On désigne ces pertes 
par perte de charge interne ΔHi. Seule l'énergie restante (hauteur interne) est transférée au rotor : 

𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ∆𝐻𝐻𝑖𝑖   

L’énergie disponible au rotor est :             𝐶𝐶𝑖𝑖𝜔𝜔 = 𝜌𝜌𝑔𝑔𝑄𝑄𝑣𝑣𝐻𝐻𝑖𝑖  

Où Ci désigne le couple interne. Sa puissance mécanique disponible en bout d’arbre est :                             
𝐶𝐶𝜔𝜔 = 𝐶𝐶𝑖𝑖𝜔𝜔 − 𝑃𝑃𝑓𝑓   

Où Pf est la puissance dissipée par frottement au niveau des paliers. 
 
 

 
 

Figure 5.1 : Diagramme de transfert d’énergie pour une turbine [3] 
 

5.4. Turbine Pelton 
 

Cette turbine doit son nom à Lester Allan Pelton (1829-1908) qui en cherchant de l’or en Californie, a 
conçu une roue avec des cuillères périphériques, que l’on appelle augets, pour utiliser l’énergie 
cinétique provenant d’un jet d’eau sortant d’un tuyau. 
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Elle travaille à débit relativement faible sous une hauteur de chute élevée (300 m à 1200 m, voire 
davantage) avec une grande vitesse de rotation. 

 

Figure 5.2 : Schéma de principe d’une turbine Pelton 

Le jet exerce une force F sur l'auget qui conduit à un couple moteur qui fait tourner la roue de la 
turbine. L'injecteur est relié au réservoir (HG) amont par une conduite forcée. 

L'aiguille coulisse dans la partie convergente de l'injecteur soit par une commande manuelle soit par 
un servo-moteur. Le déplacement de l'aiguille fait varier la section de sortie et par conséquent le débit. 
En effet, on a : 

 
𝑑𝑑2

2𝑔𝑔
= 𝐻𝐻𝐺𝐺 − ∆𝐻𝐻𝑑𝑑𝑢𝑢𝑡𝑡𝑎𝑎𝑢𝑢𝑥𝑥 − ∆𝐻𝐻𝑖𝑖𝑖𝑖𝑖𝑖𝑟𝑟𝑐𝑐𝑑𝑑𝑟𝑟𝑢𝑢𝜋𝜋
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Comme HG est très grand et que le tuyau est long, 𝑑𝑑 = √2𝑔𝑔(𝐻𝐻𝐺𝐺 − ∆𝐻𝐻𝑑𝑑𝑢𝑢𝑡𝑡𝑎𝑎𝑢𝑢𝑥𝑥) 
 

Quand on veut arrêter rapidement la turbine Pelton, on ne ferme jamais brusquement la vanne amont 
ou l'injecteur en raison des coups de bélier qui pourraient endommager la conduite d'amenée, mais, on 
dévie le jet grâce à un déflecteur. Ensuite, on ferme lentement l'injecteur. Le déflecteur doit être fixé 
solidement pour résister aux efforts souvent énormes exercés par le jet. 

 

Figure 5.3 : Coupe de l’auget d’une turbine Pelton 
 

5.5. Turbine Francis 
 

La turbine Francis est une turbine à réaction. 

Pour ce type de turbines, on utilise à la fois l'énergie cinétique et l'énergie de pression. Cette dernière 
nécessite pour le transfert une grande surface de contact entre le fluide et la roue. C'est pourquoi les 
aubes sont noyées. Deux principes sont à la base de leur fonctionnement. 

• | La création d'un tourbillon à l'aide d'une bâche spirale d'aubages directeurs (directrices) 
ou des deux à la fois. 

• | La récupération du mouvement tourbillonnaire par les aubes d'une roue mobile en rotation 
qui épousent les filets d'eau afin de leur donner une direction parallèle à l'axe de rotation. 



Chapitre 5 Turbines hydrauliques 

36 

 

 

 
 
 

 
 

Figure 5.4 : Principe de fonctionnement d’une turbine Francis (à réaction) 
 

Les aubages se comportent comme une aile d'avion. La portance qui en résulte induit un couple sur 
l'arbre de la turbine et fait avancer l'aube à une vitesse d'entrainement. 

Figure 5.5 : Triangle des vitesses d’une turbine Francis [3] 
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Les caractéristiques générales d’une turbine Francis sont les mêmes que celles d’une pompe :                           

𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝐻𝐻𝑑𝑑ℎ + ∆𝐻𝐻𝑐𝑐ℎ𝑜𝑜𝑐𝑐 + ∆𝐻𝐻𝑓𝑓  𝑒𝑒𝑑𝑑 𝜂𝜂 = 𝐻𝐻𝑡𝑡ℎ
𝐻𝐻𝑛𝑛

 

5.6. Turbine Kaplan 
 

La turbine Kaplan est une machine à réaction du type axial qui doit son nom à l’ingénieur autrichien 
Victor Kaplan (1876-1934) qui a enseigné à l’université Technique de Brno en République Tchèque. Les 
éléments principaux d’une turbine Kaplan sont semblables à ceux d’une turbine Francis, soit, une 
bâche spirale, un distributeur avec des aubes directrices, un rotor et finalement un diffuseur [5]. 

 

Figure 5.6 : Composantes d’une turbine Kaplan 
 

L’écoulement dans ce type de turbine est axial de sorte que la vitesse périphérique à l’entrée et à la 
sortie du rotor est essentiellement la même (U1 = U2). 

 

 
Figure 5.7 : Roue de Turbine Kaplan 
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6. ANNEXE : PROPOSITION D’EXCERICES 
 

6.1. Partie 1 : Théorie générale, théorème d’Euler 

Exercice 1 

Nous donnons pour une pompe hydraulique les paramètres suivants : débit volumétrique 
égale à 1,5 m3/min ; Diamètre de sortie D2  égale 200 mm, section de sortie S2  égale 0.2𝐷𝐷22 et 
la vitesse relative à la sortie de la roue est égale à 6 m/s. 

1) Calculer l’angle de construction β2 
2) Calculer la vitesse de rotation N. 

Exercice 2 

Une roue d’une pompe centrifuge refoule une quantité d’eau égale à 0,02 m3/s 

1) Calculer le débit massique 
2) Calculer la largeur b d’une aube au niveau d’un diamètre D = 250 mm si la vitesse 

débitante Cr = 3 m/s. 
3) Calculer les composantes U2 et W2 si on donne β2  = 20° ; α2  = 30° ; D2  = 400 mm et  

b2 = 12 mm 

Exercice 3 

Une pompe centrifuge a les paramètres suivants : D2 = 200 mm ; b2 = 30 mm ; N = 3000tr/min ; 
α2 = 15° et le débit volumétrique est égale à 3000 l/min. 

1) Calculer C2, Hth, β2 et W2 

2) Tracer le triangle des vitesses à la sortie en respectant la dimension de chaque vitesse. 

Exercice 4 

Une pompe centrifuge possède les caractéristiques suivantes : N = 1500 tr/min ; r1 = 15 mm ; 
r2 = 100 mm ; β1 = 30° ; β2 = 15° ; la largeur de l’aube est fixe et égale à 10 mm 

1) Calculer le débit d’écoulement 
2) Déterminer les composantes des triangles des vitesses à l’entrée et à la sortie. 

Exercice 5 

Une pompe centrifuge débite 1440 l/min sous une hauteur manométrique totale de 27 m avec 
un rendement manométrique de 79%. On admet que la perte interne vaut 5 fois l’énergie 
cinétique de l’eau dans son mouvement relatif à la sortie. Le diamètre de celle-ci est D2 = 0,2m 
et la section à la sortie S2  = 0,2�2. 

1) Calculer l’angle β2 

2) Calculer la vitesse de rotation N. 
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6.2. Partie 2 : Installations de pompage 

Exercice 6 

On désire réaliser une pompe hydraulique fonctionnant à l’eau, à une hauteur manométrique 
H = 40 m. La pompe doit débiter une quantité d’eau de 10 kg/s. On estime les pertes 
hydrauliques égales à ℎ ′ = 5 m et les pertes par frottement du disque négligeables. 

1) Calculer le travail interne Wi de la pompe 
2) Calculer la puissance interne Pi du moteur d’entrainement de la pompe si les pertes 

volumétriques Qf = 0,2 m3/s. 

Exercice 7 

Une pompe hydraulique est entrainée par un moteur de puissance interne Pi = 100 KW. La 
pompe doit élever l’eau à une hauteur H = 50 m. Les pertes par frottement du disque sont 
estimées à 0,08 m et les pertes hydrauliques sont égales 0,4 m. 

1) Calculer le débit utile de la pompe si les pertes volumétriques sont égales à 0,05 m3/s. 

Exercice 8 

On considère l’installation de pompage de la figure 7.1. On donne : p1 = 0,8 bar ; p2 = 11 bars ; 
ρ = 800 kg/m3 ; Q = 0,01 m3/s ; ℎ ′ = 5,5 m ; Da = Dr = 100 mm. Les pertes volumétriques sont 
supposées négligeables. Calculer : 

1) La hauteur statique de la pompe 
2) La hauteur manométrique de la pompe 
3) Le couple d’entrainement théorique Cth si les pertes hydrauliques ℎ ′ sont égales à 3m 

et la vitesse de rotation N = 1000 tr/min. 

Exercice 9 

Soit l’installation de pompage suivante (figure 7.2). On donne : débit utile Q = 20 l/s ; perte de 
charge dans la conduite d’aspiration ℎ ′ = 0,8 m ; perte de charge dans la conduite de 
refoulement ℎ ′ = 12  m  ;  la  vitesse  d’aspiration  Va  =  2  m/s  ;  la  vitesse  de  refoulement 
Vr = 5 m/s. La différence de pression entre l’entrée et la sortie de la pompe ∆�1−2 = 3 bars ; la 
pression atmosphérique égale à 1 bar. 

1) Calculer la hauteur manométrique H fournie par la pompe sir la différence de hauteur 
cinétique (∆�2⁄2�) entre les points 1 et 2 est supposée négligeable. En déduire la 
puissance utile de la pompe 

2) Calculer la pression aux points 1 (l’amont) et 2 (l’aval) de la pompe 
3) Calculer la hauteur d’installation Hins et la hauteur statique Hst si l’on suppose la 

section de refoulement a diminuée de moitié à la sortie. Les singularités sont 
négligeables 

4) Calculer le rendement volumétrique si les pertes à travers les interstices estimées à   
Qf = 0,4 l/s. 



  Annexe : Proposition d’exercices 

41 

 

 

ℎ  

 
Exercice 10 

Une pompe hydraulique aspire de l’eau d’un réservoir ouvert pour le refouler dans un autre 
réservoir (figure 7.3). La conduite d’aspiration a un diamètre Da = 100 mm et les pertes 
hydrauliques linéaires dans la conduite d’aspiration sont égale à 0,5 m et celles dans la 
conduites de refoulement égale à 2 m. La quantité de liquide débitée par la pompe est de     
0,3 m3/s et les pertes de fuite égales à 0,08 m3/s. 

1) Calculer la vitesse d’aspiration Va 

2) Calculer le diamètre de la conduite de refoulement Dr si les pertes singulières sont de 
0,2 m 

3) Calculer les longueurs des conduites d’aspiration et de refoulement (La et Lr). 

 
6.3. Partie 3 : Dimensionnement d’une pompe centrifuge 

Exercice 11 

Une pompe centrifuge débite une quantité d’eau égale à 0,3 m3/s pour l’élever à une hauteur 
de 100 m. La roue de la pompe est entrainée par un moteur qui tourne à 1500 tr/min. 

On donne : β2 = 30° ; р = 0,35 et les pertes hydrauliques ℎ ′ = 15 m. 

1) Calculer la vitesse circonférentielle à la sortie de la roue de la pompe ainsi que la 
composante circonférentielle de la vitesse absolue pour un nombre d’aubes infini 

2) Calculer la section de sortie de la roue 
3) En déduire la largeur b2 de l’aube à la sortie de la roue. 

Exercice 12 

On désire réaliser une pompe centrifuge ayant les paramètres suivants  : Q = 0,35 m3/s ;       
H = 100 m. cette pompe sera entrainée par un moteur qui tourne à 1300 tr/min. 

1) Calculer les vitesses Cr1 et Cr2 

2) Calculer les diamètres D1 et D2 si les deux angles β1 et β2 égales à 20° et 27° 
respectivement. 

Exercice 13 

Soit une pompe centrifuge destinée à véhiculer un débit d’eau égale à 0,2 m3/s tout en créant 
une hauteur H = 80 m. Le moteur d’entrainement a une vitesse de rotation N = 1450 tr/min. 
La contrainte de torsion dans le matériau de l’arbre τ = 450 kgf/cm2. 

On donne : ηp = 0,7 ; ηh = 0,9 ; β2 = 27° ; Qf = 0,03 m3/s. 

1) Calculer les caractéristiques géométriques de la roue à l’entrée et à la sortie. 

 
6.4. Partie 4 : Similitude, cavitation 

Exercice 14 

Soit à transférer de l’Ammoniac liquide à une température de 5°C contenant dans un réservoir 
fermé (figure 7.4). L’ammoniac est en état d’ébullition avec p0 = pt. 
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1) Quelle est la  valeur de NPSHreq  qu’il ne faut pas dépasser pour travailler sans risque  

de cavitation si la perte de charge ℎ ′ est de 0,5 m. 

Exercice 15 

Soit à transférer de l’octane liquide à 20°C contenu dans un réservoir à pression atmosphérique 
(figure 7.5). La hauteur géodésique d’aspiration es est de 5 m et la pression atmosphérique (p0) 
s’exerçant sur la surface du liquide est de 1 bar abs. A 20°C, la masse volumique de l’octane 
est de 700 kg/m3 et sa tension de vapeur (pt) est de 0,013 bar abs. La perte de charge ℎ ′ dans 
la tuyauterie est estimée à 1 m. 

1) Calculer le NPSHdisp 

2) Déduire le NPSHreq maximal pour éviter le phénomène de cavitation. 

Exercice 16 

La vitesse de rotation de la roue à aubes d’une pompe est de N1 = 1500 tr/min. 

1) Quelle roue à aubes il faut prendre de sorte que la puissance de l’installation de 
pompage soit la même (pour le même fluide) 

2) Déterminer le diamètre de sortie de la nouvelle pompe se le diamètre de sortie de la 
première pompe est de 100 mm. 

Exercice 17 

Après avoir changé le moteur d’entrainement, la vitesse de rotation a augmentée de 1500 
tr/min à 3000 tr/min 

1) Déterminer les dimensions de la nouvelle pompe si les dimensions de l’ancienne sont : 
D2 = 250 mm et b2 = 40 mm. 

 
6.5. Partie 5 : Turbines 

Exercice 18 

Pour une turbine Pelton, on dispose d'un jet de diamètre  d = 3 cm et de vitesse          
V = 45 m/s. 

1) Calculer la hauteur génératrice HG 

2) Calculer le diamètre de la roue D 
3) Calculer la vitesse de rotation d'emballement Nmax et la vitesse de rotation 

optimale Nopt 

4) Donner la taille de l'auget 
5) Calculer la puissance maximale Pmax 

6) La roue tourne à N = 600 tr/min, calculer la hauteur résiduelle Hr 

7) La roue tourne à N = 1193 tr/min, calculer la hauteur résiduelle Hr 

8) Calculer l'effort sur le déflecteur. 
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Exercice 19 

Une turbine Francis tournant à N = 600 tr/min absorbe un débit Qv = 1 m3/s. Les 
diamètres d'entrée et de sortie sont de 1 m et 0,45 m respectivement. Les sections de 
passage correspondantes sont de 0,14 m2 et 0,09 m2. L'angle α1 de sortie des directrices 
vaut 15° et l'angle de sortie de la roue est de 135°. Sachant que le rendement 
manométrique de cette turbine est égal à 78%, calculer : 

1) La hauteur de chute nette 
2) Le couple sur l’arbre 
3) La puissance mécanique sur l'arbre. 
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