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Notations Principales

o - angle, déplacement angulaire autour de X
B - angle, déplacement angulaire autour e v,
g s angie, déplacement angulaire aulour de z,
[ : rayon polaire,

P : angle, phase,

i -angle, amgle d'atiitude dans les paliers
lisses,

E ; pelite variation

& - déplacement,

Ll - coordonnge locale,

g : coordonnée locale,

v : coelficient dz POISSON,

H : coefficient de viscosite,

T - conirainte de cisaillement, laps de temps,
o ; contrainte,

L] : vitesse angulaire de rotation

@ - vitesse angulaire de rotation. pulsation
propre,

oy s angle de pression dans les engrerages,

a : accélération, taille de la profondeur d nne
fssure

b : largeur. coefficient,

c : coefficient de souplesse,

u : le déplacement 4 1"abscisse x,

v : le déplacement a | "abscisse v, vitzsse,

h . déformation locale, épaisseur du [filme
d huile,

X : déplacermnent,

1 : longueur d'un arbre,

t : le temps en seconde

k : coetficient de migidile,

n : nombre d'éléments ou nombre de hiles
d’un roulement ou de dents d'un engrenige,

m : mmasse linéairement répartie, module,

3] : poids, pas primatif,

g - accelération de la pesanteur,

[ + excentricité du rotor 3 vitesse de rotation
nulle,

f + fache de flexion de 1'arbre sous eflet de
la force centrifuge fléchissante,

bi : balourd ¢lémentaire,

p - fléche de flexion de 1'arbre sous I'effet du
poids p du rotoer.

fe : fréquence correspondant 4 la viresse
d’entrainement,

b : fréquence correspondant 4 Ja vitesse de

rotation des billes d’un roulement.

W1 -

fc - fréquence correspondant & la vitesse de
rotation de la cage d'un roulernent.

T - distance axc point de contact,

pb ; pas de base,

cde centre de gravild,

A - section d'un arbre,

| s moment dinertie,

] - moment polaire,

E s module d'élasticité. module de YOUNG,
F : force

Q - effort tranchant,

G - module de cismilement.

b : nombre de cycles, vitesse de rotation en
fours par minute,

H - hauteur totale de la dent.

T : température, période temporelle, moment
de torsion,

0 : penlre peomELTIqUE,

R : ravon, distance du cd.g de 'axe de
rolstion,

M T MEASSE, MOMENnL,

p : chargement normal,

Ct : couple transiloire,

Cp : couple permancnt,

Fe - force centrifuge.

M + moment fléchissant,

Kc : facteur de concentration de contrainte,
Ve : Vitesse critique,

LB : épaisseur r de Base,

LP ; Cpaisseur r de pied,

LT : épaisseur de Téte,

L1 . épaisseur domnde.

L2 ; hautsur de la rouc d'engrenage.

Lm : épaisseur primitive, Intervalle primitil
entre deux dents,

(N} courbe de woler (fatigue),

K : Eenacité en mode i,
fir,#) : fonction de forme &t ((r. €) coordonmés
polaire 4 la pointe de la fissure,

Kigs : facteur d'intencilé de contrainte en mode
LIet3,

[M] : MATICE MAasse,
K] s matrice de rigidite.
€] - matrice d'amortissement ou de souplesse,



Résumé

5 Ce présent iravail rentre dans le cadre dit projet de recherche 1000 1/99 dirigé par Monsienr OUALL
i consiste en !'inroduction dey défauts mévanigues dans 1'étude des machines turnantes, Cest un ensemble de
fraveinee de moedeliveafion de |,‘:I|I',I|'_I.'|;|’z,lf'_!.' faramey de machines of f'fn;‘ certaing e feurs JF:_.P?HH.'.' ?.i'll'.]{_'."f.i]'f-.'.'ﬁ'.l't‘_l.'
cardcteristiques.

L'objectif de ce mémoire est §'Slaboration 4 une modélisation mathémutigue oussi fidéle gue possible du
campartement dynamigue véel d une machmneg,

Dans ce travail, an se limite aue organes de machines les plus conrants, notamment * {'arbre, 25 palicrs
ut les engrenapes. Ce choix est diced par {importance de ces organes, les limites expérimeniales, la complexud de
el TS GOy,

Les révuliars obtenus som comparés g sewy de Ta littéeature v cewx oblenuy par expérimentation,

N somt jigés satisfaisants pone V'ensembic des organes traitds lls peuvent éire eeploirdy par lex agenes de la
mretntEnaTee ¢f fey curiiracieiny,

e modeste travail est une nitiation & la recherche seientifique qui peut servir & de futtrs travaiee

Abstract

This wark rompns in the framework of the project of rescarch J 0901799 directed by Sir OUALL Tt
consists of the mechameal defect introduction in the study of machines. It is o group of modelling works of several
arpans of machines and their characieristic difeciy

The cbjective aimed by this stucy ts the elaboration of a mathematical modelling as faithfiul as possible to
tire reerd dynnnic Bohayvionre of a sacdiie

i shese warks, ong Bmits o orgens most important machines, notably, The tree, fandings and chains,
This chofce has been dictared by the mportance of these orgens, them experimental Nmil, the complecity uf wevme
cusey and 50 as o concentrite our gfforts on o momber limited of problems,

The modelling has been submied fo comparative works, experimental and mmerical validation by a
confrantation to results found in the lterature or these obtained by experimentation.

Obiained results have been pood for the iotality of organs processed. It can be exploited as an interesting
toal to the people who do maintenance and to conrstructors.

This modest work is an initiation to the scientific research; this is why it can carry defaults. Nevertheless,
ane can consider it as flai forms for future enrichment works and improvement.
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Chapitre [ ; Introduction

I. Introduction

La modélisation mathématigue du comportemnent normal et ancrmal[29] des machines tournantes st
imporzante durant les phases de calcul, de conception, de contrile et de diagnosuc des machines, Elle permet

['économic d'énonnes moyens,

Elle &g un outil modemne de simulaton des machings soumises 4 des conditions d’environnement et de
sollicitations diverses of hostiles, Elle permet la réduction des charges de l'expérimentation et du temps
d'élaboraticn. en réduisant ou dliminant le nombre de prototypes d'éudes. En phus. zlle améliore la fiabilité de
fonciionnement.

Elle est deverme une sofution touvelle pour la maintenance moderne[36.15.17.31]. Elle offre un
modéle mathématique de référence permetlant d'évaluar Fampleur des détériorations et d'ident:fier des anomalies
par [a comparaison aux mesures faites sur la machine réelfe. L avénement informatiue a permis de réduire les
temps de calcul ainsi que 1'obtention d'unz visualisation graphique et rapide das résuliats,

Il =xiste deux approches de la modélisation des machings tournantes. La premiére st classique, elle
considére la machine comme une entité idéale et/ou simplifide. Par conséquent, les phénomenes nuisibles
surgissant normalement ou aléatcirement au cours de son fonctionnement ne sont pas pris en considération ou
rés pew Des travauy de modélisation de quelques défauts caractérisiques existent, ils sont jupes peu nombrenx,
La deuxiéme approche considére la machine comme une boite nowre [37.38]. Elle hu &le son caractére physique
el présenre une formulation rés complenc.

Certes, le comportement des machines avec les différents phenoménes interferants est complexs, mais
le déncuement n'est pas nupossible.

Les phénomeénes qui entravent le bon fonctionnement d'une machine sont nombreus. Is sont dus A leurs
oropres spécificités meécaniques et 4 la présence d'une multipnde d'anomalies[277, L'anomalie est présente dés le
début ou sc forme aprés fonctionnement. A |'origine elle ne représente pas un danger mais son évolution fait
qu'elle atteint des senils jugds indésirables[26] Farnui les anomalies, il ¥ a celles qui font partie intégrante de 1a
structure et celles cui s¢ forment sous 1'effel de certaines conditions. Parmi ces conditions. on cite Ies jeux
meécaniques, le contact entre éléments tournants, la plasticité de la sucture, la mauavaise viscosite des Iubrifiants,
les erreurs de mortage, les errewrs de fabrication et de conception ...

On se propos2 dans ce travail d'emdier cerfains aspects intrinséques liés au comportement stalique et
dynamique des organes de machines et les effels de quelques anomalies qu'on modélise pour les introduire dans
le modéle global de la machine. I est intéressant de modéliser la rgidid dymumigue des organcs, le
désalignement de I'arhre, Teffet di 4 Ja présence des fissures dans larbre, Ieffel di a une défectuosité dans un
rowlement, 'effet di 4 une usure de la denture d'un engrenige el aulres

Les spécificités du comportement statique el dvoamique des organes de machines aunsi que lenrs
défauls camciéristigues peuvent étre 'objet d'une modélisation aussi fidele que possible. Il suffit de pousser la
modélisation vers les détails de ce comportement mécanique cn introduisant les notions de non linsarité des
raideurs mécaniques, de rigidités dynamiques. de chocs mécaniques, de la théorie de la mécanique de la rapture,
de la théorie de la fiabilité, dn principe de discrétisation par Sléments fims. .

L'étude a pour but 1'cbtention d’wne formulation permettant de déurire au nugux le comportement récl
des machines,

Elle comporte une recherche bibliographique sur la modélisation ces pancipaux phénomeénes régissant
le comportertent mécanique des principaux organss de machines, une étude theonque englobant les modéles
conrants et le développement analytique pour les modéles €laborés, une étuce comparaiive et de valication
nurnérigue 2t expérimentals et des conclusions.

Iotroduction des défauts mécaniques dans 'émde des machines tonmantes
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1.1 Généralités
1.1.1 Présentation générale
Les machines tournantes sont des systémes mécaniques complexes. Elles sonl, généralement,

composées d'un ensemble d'orgznes dont une partie est five er antre mobile. Les organes fixes servent comme
moyen de support aux organes mobiles ou tournants et les organes en mouvement créent 'énergie ou

transtorment da trvail[27].

Les machines tournantes sont un moven mdispensable 4 la production d'énergie. Elles sont devennes
mdispensables dans la vie moderne.
Description

Une machine tournante de base est composée[6.27.28.29 30], généralement. d'une structure reposant
sur une fondation ngide ou ban, de denx paliers Axés sur la dite structurs et Supportant un arbre ouman; et

portant une roue (voir Fig. [-1). ﬁ Roue
Palier] — —— /7 / [ Palier?

- b =0
o J,I \\\ %I
e — — Arbre

Fig. 1-1 Schéma d'une machine

En pratiqus, ces svsiémes soni sujets 4 des imperfections dues 3 la fabrication[6]. au montage, 4 [a
nature méme des matérigux {isotropie, anisolropie, 2o}, aux jeux de fonctionnaments, ..
Ces facteurs font que le comportement dynamique des machines n'est pas idéal et reste complexe dans

son approche et son analyse,

I.e comportement idéal dune machine aurait ét¢ sans vibratons sauf celles generses deliberement
commez ¢'¢st le cas des vibreurs de beton, concasseurs, ele.

En pratique. chaque organe présentz, au départ, des défuuts ou anomalies naissantes[6]. Cas dermiéres
interagissent entre elles |, évoluent au cours du temps et marquent ainsi le vieillissement de la machine.

1.1.2 Approches préliminaires

L'étude des machines toumantes suit trois approches différentes. L'approche « PRATIOUZ »,
I'approche « EXPERIMENTALE w at 'approche « THEORIQUE ».

Liapproche « PRATIQUE » [1,6,7,17,18.28.20] consiste 4 exploiter 1'expérience cumiulée er I'uriliser
comme référence Cette méthode utilise le constat visuel, sonore el méme les lechniques de mesure 2t d analvse
vibratoin: ct/ou acoustique,

Lapproche « EXPERIMENTALE » consiste a ¢laborer des machines reelles ou rédustes (maquettes)
et de leurs faire subir plusieurs types d'expériences afin d'établir les différentes limutes et déterminer les

problémes les plus probables,

L'approche « THEQRIQUE ».censisie 4 élaborer des modéles mathématiques pour simuler le
comportemert mécanique des machines tournantes. Cettc dernidre est subdivise en dewx autres veies
différentes. Une voie considére la machine comme une « BOITE NOIR » [4,5] et I'aure sz bass sur la
connaissance des différentss lois de comportement des stmctures mécaniques. Clest le modéle de
« CONNATSSANCE ».

Cette derniere voie o5t b méthode adoptée, dans ce mevail.

Introduction des défauts meécaniques dans 'étade des machines tournantes
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II Recherche Bibliographique
2.1 Aspects des principales anomalies

2.1.1 Défauts de I'arbre (ou de la ligne d’arbre)

Description

L arbre cst ['organe principal de la machine Cest lui qui supporte et entraing les organes mobiles en
rotation tels que les roues, les engrenages, les poulics, elc.

Giénéralement. il présente une forme cylindrique simple pleine ou creusc avec un diamétre uniforme o
constimeé de plusieurs cylindres de diamétres différents. 11 est caractérisé par un diamélre, un poids et une
longueur de valeurs impertantesf3,61].

Fonctionnement

Le fonctionnement de |'arbre est caractérisé par un mouvement de rotation sutour de 1"axe de rotation
reposant sur deux paliers aux extrémites. Ces droits de Liaisons lui permetient le mouvement en rotation et la
possibilité de se déplacer suivant un plan axial en cas de dilataton thermique[3.6].

Défauts intrinseques

L*arbre, quelle que soit sa complexite. est caractérisé par des modes propres de flexion el de torsion.
Ces derniers sont excités, lors du fonctionnement, avee des vitesses de totation proches d'cux. Géndralement,
=lles sonl renconirées en montés et ¢n descente de puissance et correspondent aux vitesses critiques[3.6,61].

Défauts de fabrication (et de conception)

L'un des problémes insurmontabies, lors de la fabrication, st la réalisation d’un arbre sans MAUVAISS
répartition de masse Ceci est dit 4 plusieurs contraintes technologiques relevant des caractéristiques du matériau,
de la qualité des outils de fabrication et des machines outils. Ce défaut est appelé le balourd[6,61].

Par ailleurs, il peut se présenter d’autres défaus de fabrication. aussi importants, telles que les fissures,
les porosites, les impuretés, les imperfections de |'état de surface, clc. 3]

Défauts de montage

Lors du montage sur les paliers. les problémes les plus fréquents sont le desalignement. I'excentricité et
le désaxement qui se manifestent par une mauvaise coincidence entre les axes des paliers. Ces defauls peuvent
aussi apparaitre aléatoirement et/ou s aggraver 31

Défauts aprés fonctionnement
Apris montage, lors du foncrionnement plusienrs anomalies apparaissent [3,6,30,31,32,33,61] ; on cite :

= I"cffet du poids de Iarbre fait apparailre une fleche de flexion qui amplifie les forces centrifuges,

= les arréts. les démarrages el les changements rapides de vitesses, font naitre des forces cycliques de
fatisue de torsion et de flexion. Ces conditions de fonctionmement provoquent le vieillissement, la
Aétériomation des propriétés mecaniques et 1apparition des fissurcs et finalement 1a destruction de |"arbre par
rupture,

& ' 13 rupture d'une ligne d’arbre entraine Parrét de la machine et de la production, sauf dans certaines
machines trés complexes possédant plusieurs lignes d’arbres.

En effet, la rupture de la ligne d'arpre est eénéralement, duc 3 un emballement de la vitesse de rotation
provoquant un éclatement ductile. La rupture peul aussi étre fragile en presence d'une fissuration causce par un
fluage. une corrosion seus teusion ou de friction et/ou une fatigue oligocyclique. [1 existe aussi des ruplarcs sous
l'offet d'une fissuration transverse a l'axe qui est, gencralement, provoquée par la corrosion et/ou la fatigue
thermique. La rupture ductile est difficile 4 détecter mais des méthodes de détection de la fissuration sont du le
domaine de recherche [20,32]. T est possible  de modéliser une fissure par la mécanique de In
mupture[#,38,59.62].

Le fonctionnement en présence de temperatures dlevées ¢t variables crée des contraintes thermiques er
dynamiques de fatigue qui < aseocient aux auires effets (ex:Ja corrosion jet il ¥ a apparton des
fissures[32,33].En outre, ces effonts nuisibles se transmettent vErs les gutres organes de la machine.

Intraduction des défauts mécaniques dans 1'étude des machines WWUInantes
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2.1.2 Défauts des droits de liaisons ou paliers

Duns le but de réduire le coefficient de frottement entre paliers et arbres, on interpose des éléments
tournants (billes, rouleaux ou aiguilies) ou enceintes cylindriques librifices [3]. Généralement, les roulements
ont des éléments qui roulent sans glisser, Plusieurs types de roulemenis existent © 4 contact tournant, & billes, a
rouleaus et 4 aiguilics. Pour les chambres, il existe pénéralement, deux types les paliers lisses 4 1807 et 360°[3].

Un autre type de palier existe dans Iindustrie, 4 savoir. les paliers magnet ques|3].

Communément, les paliers hisses sont utilisés pour les grandes machines, les paliers 4 roulements pour
les petites el moyennes machines et les paliers magnétiques pour 1es machines & grande vitesse!3].

2.1.2.1 Palier Lisse

Description
Un palier lisse est un organe de support & de guidage des arbres en rotation. C'est une sorte de chambre
cylindricuue étanche confenant un liquide de lubrification et leuant dans son axe Varbre ( fig 2-1). Le lubrifiant
permet d’éviter le contact métal-métal sur un jeu d'environ quelques microns{3].
En générale, il existe deux Lypes de palicrs lisses, 4 180% et 3 360°(3]. €
==

Paliﬁl' —

—

VoW

{a) Phier lisse & 1800 () Palier lisse & 360°

Fig. 2-1 Paliers lisses

Fonctionnement

Un jeu est indispensable pour &yiter le contact métal-métal Théoriquement, il devrait suffire pour viter
incident . Dans la réalité, il existe de nombreuses raisons qui affectent la valeur de ce jeu. On cite, en particulier,
les surcharges, les déformations thermiques, les impuretes. la détérioration de la gualité du lubrifiant. 131

Défauts intrinseques

Souvent. pour les machines industrielles, la qualité de filtration imposée est d'emviron 3 pm. Eu
prafique, il peut exister des particules de dimensions supérieurcs. Ceci est dil 4 la défaillance des filtres ou a la
présence des particules dans la circuiterie ou par érosion ... Les particules sont des impuretés qui entravent le
bon fonctionnement et nuisenl au role du lubrifiant[3].

Le film d'huile s¢ présente cOmMME UNE raideur ¢t se COmMpOTie comme ume structure ayant une

fréquence propre £t 'excitation de cetie fréquence risque de provodquer la réscnance(3]. La qualité dn lubrifiant
{viscosité) dépend des vitesscs, des charges ou des pressions et des tempéranires maximales qui sent [31

Défauts de fabrication (et de conception)

Lors de la fabrication. il faut temr compte de la nature du couple de maténaux frottants. Le choix des
[atériaux de ce couple est important, par leur qualité d’absorption des impurelés ¢t leur résistance i la corrosion,
3 1a fatigne, 4 la pression, d la iempcrature, 4 la bonne conductivité et au risque de arippage[3].

Défauts de montage
En montage. le pamllélisme des surfaces en regard peut &tre affects. Fn effet. ce facteur peut &tre
modifié ou amplifié en cas de flexiom de I'arhre ou de désalignement[3].

(roduction des défants mécaniques dans I'tude des machines tournantes
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Défauts aprés fonctionnement
Les caraciéristiques géometriques et mécaniques du palier subissent de nombreuscs
détériorations 4 cause des conditiors du fonctionnement, parmi elles, on cite [3]:

(&g La variation de la température d’alimentation du lubrifiant : en fonctionnement continn, le lobnfiant
subit des variations de température. La viscosie et |*épaisseur du film d’huile changent. Par conséquent, les
caractéristiques ,comme Lz raideur, varient. En plus 7l y a creation de déplacements dynamigues.

= La pression spécifique qui regne dans le palier, 41 armét, est fonction principalement des caractérisiques
du fluage du matérian. En fonctionnement, elle dépend de Ia vitesse de rotation et de la température. La
variation de ce factsur crée des vibranons,

I# L. coefficient de frottement : pendant le démarrage et 4 1'arrét, le frotiement est cnctueus. Pour réduire
le frotternent il existe des additifs au lubrifiant,

¥ 1armachement de métal © durant les premuers tours de rotation, des particules peuvent étre arrachées et
rectent entre les surfaces Elles provoquent des échauflements locaux et par la suite des déformations ou
tonrsouflurcs.

L= La déformation élastique et plastiqne = sous I"effet des charges, les surfaces €n regard se déforment,
provoguant le changement de la géométne de ces structures.

& |3 déformation thermique : en régine permanent. *énergie calorifique liée & la formation du film
d'huile est évacuée par le débit d’huile d'une part &t piar conduction d'autre part. Tl existe un flux de chaleur
qui waverse les surfaces fixes et mobiles, créant des variations de temperature dans leur épaisssur et par
suite des déformations. Le flux thermique est, généralement. non uniforme.

£ | 'angle d'attitude ¢: pour les palicrs lisses 4 180°, cef angle pent ére grand (exemple ¢ > 60°sous
I" =fTet de désalignement), ce qui S [Epercule par des phénomenes d'instabilice.

B L. tourbillon & (1/2) vitesse, Ce phénoméne est rencontzé sur les paliers lisscs & 360°( FIG 2-1-(b)). T
egr caractérisé par un chemin circulaire de rotation et correspond. généralement, a (L/2) de la vitesse de
rotation. Avec une excentricité (c), il existe une différence de pressian (P) qui génére une force (Fpj faisant
déplacer (O) le centre de gravité de 1'arbre. On deduit qu'en régime permanent, le centre () décrt autour
du centre séométrique du palier un parcour fermé 4 une vitesse (@t = constame). Crest la vitcsse de
tourbillonnement génémlement cgale a la moitié de vitesse de rotation. L'amplitude du tewrbillonnement est

fonction de la charge, de la vitesse de rotation. de la tempériure, el
2.1.2.2 Roulements

Description et fonctionnement
Le roulement (Fig. 2-2) est un palier de support &t de guidage de ["arbre en rotation. [l esl comstitué
d’une chambre lubrifiée contenant €0 S0 sein une rangéc d'élements mobiles (hilles, rouleanx, aiguilles) Le
tout est enfermé et maintenu em position par deux bagues, 'ime & lintérieur et l'autre 4 Pextrieur.
Habituellement. I'une des bagues est maintenue = et 'autre est libre en retation|3,39.40].

Les éléments tournants roulent sans glisser. .

Bapue extérieur g S
) .Fd{ﬂ- TR
e AN TR
Bague inférieurs o= e H"f_“'m\ Wy
f .u'r;':ﬁ'-, /J .; I'%k_ i i"'l
Elémeni roulant — _WTR = A oY "-?\ur'b"ﬁ'u '|
W\~ o N
St ST - L % S /
Piste intérieure (rl) S S S 2L S
'\““W e
Piscentgions (2} ———— — ——

Fie. 2-2 Schéma d'un roulement

1l existe, généralement, rois types de roulements - 4 billes, roulement 3 rouleanx el 4 aigmilles. Chaque
type a, théoriquement, un chemin de forme donné, selon le type de |'élement ronlant[3]:

Introduction des défants mécaniguss dans I"¢tuds des machines LoUMAnies
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1. Roulement A biles ; pour une bille, la piste est une lignée de points dz contact En raisun de la déformaton
#lastique sous la charge, il ¥ a abtention d'une surface ovale trés petite avec une grande pression . Clest
pourquol des matenaux trés durs sont nécessaires, ce qui donne au factenr d’amortissement 1ne valeur Irés
faible et les roulements sont bruyants. Le chargement est souvent supponté par une moitié des billes. en
raison de la symétrie el du jeu de fonctionmement. [l existe d antres types de roulements avec précharge, ol
|"ensemble des billes sont loujours en contact el en charge (cas des roulements des machines owtils).

3 TRoulement 4 rouleaux : il a des capaciics de charges plus importantcs que celles du roulement 4 billes, Le
contact devient une ligne le long du roulenn av Tieu du point pour les billes. La forme des rouleaus esi
ordinairement, cylindrique, conique ou en LONNCA.

1 Roulement 3 aiguilles © 2est un cas spécial des roulements. Les élément roulants sont longs et fins, [.a hague
imterne est mexistante. s roulent, souvint, directemnent sur 1'arbee ou le MOyELL

Défauts intrinséques

Le roulement posséde des fréquences propres. Vi la dureté de ses éléments roulants, il & un tres faible
coefficient d’amorissement. ]I dispose de quatre fréquences d’cxcitations caractéristiques. soient les fréquences
G excilation de la piste externe, de la piste interne, de la bille et de la cage. Le calcul de ces fréquences est donné
par les normes internationales el natiomales telles que I'LS.0., la norme canadienne CDAMS/NVSH, ete. [3].

Défauts de fabrication (et de conception)
Les défants de fabrications peuvent etres résumés comme suit [3]:

I Lee écaillages -ce sont des déformations permanenies sut la pistc de roulement. Elles sont localisées
trés prés de la surface (distance = 100 um) et plus profondément 4 quelques millimees aux points de
contacts {au niveau de la contrainte herlzienne maximale), La perte de matériau 2st minime dans la lers
zone ce qui conduit 4 des pigiires. Dans la Zeme zome elles sont plus imporiantes et aboutissent A un contour
toumments, ressemblant i des scailles. Ces défauts résultent de plusieurs facteurs:

l. les phénoménes de fatigne des surfaces en contacts sont liés au mouvement, aux caracténistiques des
matériaux et aux lubrifiants,

ume manvaise lubrification,

une épaisseur du film d’huile insuffisante,

on défaut métallurgique,

une formation d oxyde qui peut causer des fissurations.

B e fissures profondes sont, en géncral, [a conséquence d'un écaillage profond. Elles résultent de °
chocs ap montage,

chocs brutaux en service,

traiterments (thermigues,

jeu trop serrd.

um jeu trop grand, sur la bague toumante, provoque des ghssements.

phénoménes de comosion.

[sure adhésive ; ce défaut est ires rare (cas de Frottement de glissement et /on de graissage insuffisant).

L

ki A L b e

§

Défauts de montage
Les défauts de montage, dépendent de[3] |

= La propreté : I'mtrusion des particules étrangéres proveque la détérioration jusqu'a |'écuillage,

= La chauffe : I’échauffement (T > 120°) peut entrainer le changement des caraciéristiques métallurgiques
et la destruction du graissage,

= Les chocs - les roulements sont tres sensibles aux chocs (moniages/démontages).

e La géométrie : 1'ovalisation, les coaxialites, les désalignements. les jenx trop faibles ou TOp forts
altérent le hon fonctionnement des roulements.

% 14 vaseline de protection exisiant dans Ics roulements ; en cas ou ¢lle n'est pas gliminée avant ke
sraissage , elle pent provoquer le grippage par fusion de la vaseline et le dégraissage.

Iniroduction des défauts mécaniques dans 1'étude des machings lowmantes
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Défauts apreés fonctionnement
 ors du fonctionnement, plusieurs paramétres opérationnels doivent étre contrdlés, tels que[3]:

& La charge - si la charge est trop elevée ou mal appliquée, elle provoque la déténioration rapide du
roulement,
EF g chocs | ils se traduisent par des deaillages, des empreintes ¢t la destruction du roufement,

5 L vitesse . chaque roulement admet une vitesse maximale, au-deld de laquelle il y a échauflement,
usure et grippage,

= Les vibrations en rotation : les roulcients suppertent les vibrations en fonctionnement, mais en arrét
ces derniéres peuvant conduire & la naissance de Ia wcorrosion de contacl »,

B la pollution : I"adjonction de dispositif d"¢tancheité est nécessaire pour eviter toul contact aves des gaz,
ligmdes ou materiaus polluants,

= Le jeu du roulement peut augmenier par wsurs et pewt provogquer le désalignement,

¥ La détérioration par éuncelage résultc d'une mauvaise mise 4 terre (phénomene électrique) et proveque
la «corrosion de contact ».

2.1.3 Défauts d’engrenages

Description et fonctionnement

L engrenage (Fig. 2-3) est installé sur I'axe [l transmet un mouvement sonvent. de rotation enire deux
arbres dont les positions relatives sont invariables. Le rapport des vilesses de rotation ou rapport de transmission
est constant el inversement proportionnel au nombre de denis de chacune des deux rouesi3l.

@ cercle de &t
e @ Cercle de primitive
@ Cercle de base
A (@) Cercle de pieds
-' ; — téle
| Cremx=125M .. g7 o ’j;*’fffr @ A . ~ Flanc
" ,{4’:/“"” @ _FLJ—\ (profil

l Saille=1M"

Fig. 2-3 Schéma d'une denture d’engrenage &t dune dent

Les engrenages sonl des roues dentées dont les dents sont caractérisees par des curfaces ou plans imaginares
cylindriques ou comiques el roulent I"un contre [*autre. Quand les pignons sont en contact le roulement ¢sL
généralement, sans glissement Tl existe de nombreux types de pignons, parmmi eux, on cite [3,41,46]:

1. Engrenage cylindngue : plice sur des arbres paraliéles. [l peut ére extérizur ou intérieur en fonction de 1a
rotation d= I'arbre, Le profil est la section du flanc actif de 1a dene. 11 est, souvent, en epi ou hypocycleide ou
en dévcloppement de cercle. Ce type d'engrenage a plusicurs formes - I'engrenage 4 denture droite si fes
dents sont cylindrigues & generatrics parallele & I'axe de rotation. |'engrenaze a denture héiicoidale, lorsque
les dents ont la forme d'une helice et I'engrenage 4 denturc en chevron a la forme de deux engrenages
hélicoidanx de pas contraires accolés de facon 4 annuier l'effort axial. . Dans le ler cas d’engrenage. le
comtact est discontinn, alors, que dans les auires cas, il est progressif. Ces derniers font peu de bruit.

7. Engrenage conique : ce type d engrenage est placé, géneralement, sur les arbres concourants. Or, il existe un

antre type dit engrenage gauche qui est placé sur des arbres non concourants mais sur axes quelconques. i

existz des types dont la denture est droite cu hélicoidale dits hypoide & deature spirale.

La crémaillére : est un segment d’engrenage dont 'axe de rotation es: rejeté a infini. Elle sert & ranstormer

an mouvement rectiligne en rotation et Nversement

A
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4. Pignon a vis sans fin : ce type est constitué d'une paire de pignons avec une vis sans fin Il transmet un
mouvemen! de rotation 4 angle droit. Plusieurs dents somi en contact en méme temps. Les pignons ont un
foncticnnement silencieus mais leur capacité de charge st limitée.

Défants intrinséques

En péndéral, le pignon est ssnonyme de bruit, les ongines de ces brutis sont multples, Parmi cux. aulre
que le contact simple des dents, il ¥ a l2s caracténistiques intrinséques de cel organe, Les pignons et leurs
dentures sont des milicnx déformables possédant une mfinné de modes propres. Les fréquences basses de ces
modes sont, habitnellement, lzs plus génantes du fait qu’elles sont facilement excitables|3].

Défauts de fabrication (et de conception)

Les défauts de fabrication sont nombreny. on ¢ue les défauls d usinage de la denture. s se manifestent.
au cours de la réalisation des flancs des dents, sous forme d'errenr de profil, de pas incorrects entre deux dents
successives (pas circulaires) et de pas uniformes mais décalds (erreur de pas curmule IS0 1328, emeur
individuelle du pas [3]). Par ailleurs, la conception des flancs doit obéir 4 une géométrie donmant un roulement
sans glissement, car le glissement est un facteur d'usure[3].

Défauts de montage
Les défauts de montagzs les plus fréquents somt - I"arreur sur entraxe, 'inclinaison et la déviation des

roues en contacts[3].

Défauts de montage
Les défants de montages les plus fréquents sont © 1"erreur sur Uemtraxe. inclinaison et la déviabion des
roues en contacts|3|.

Défauts aprés fonctionnement

Ces défauts sont les plus fréquents. Vu les conditions de fonctionnement, les caractéristiques
séométriquss et mécaniques de la denture voluent au cours de 'exploitation. Om peut répertorier les cas
suivani [3,14,20,23,24,2¢]:

B pauvaise Iubrification,

B Evolution et développement des surfaces des flancs,

&5 Dpéformation plastique de la denture,

= Rupturs ou [issuraiion d une dent d'enprenags,

= Déformation élastique swivie par un déplacement angulaire des rones,

& Effers des conditions de fonctionmement sur la surface de la denture, parmi ces conditions, on cite

1. type d'effors,

2. vitesse des surfaces en contacts,

3. lempératures,

4  Inbrification.

3, dureté des surfaces.

6. compatibilité/incompatibilité et nature des matériaux en contacts,

conditions externes.

& | Effets destrucieurs :
I"usare,

COTTUSIONL,
surchauffe,

Srosion,

étincelage,

fatigue de contact.

ThLA e G B

B (Conditions externes -
1. vanation de puissance,
2, fluctmation d'inerte,
1. positionnement et camctéristiques des structures de liaisons.

= Linsure !

Introduction des défants mécaniques dans 1'émde dos machines lournantes
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adhésion et arrachement de metal,

ravures,

polissage,

grippage.

abrasnre,

griffirres

o= Effet des sources hydrodvnamiques par emprisonnement du (luide par rapport & engrenags,

-

D B L

¥ Effet de batternent ou cliquetis en cas des engrenages a faibles charges,
2.1.4 Défauts d’accouplement

Présentation générale
La transmission du mouvement de rotation d'un arbre i un autre ¢st ndeessaire lorsqu'un seul arbre ne
peut remplir les fonctions souhaitges[10,50,51,52]. La discontinuits de |"arbre est imposde par :
*  Contrile du mouvement : La transmission du mouvement n'est pas forcement permanente,
= Existence au préalable de denx arbres ; la conception mécanique devient de plus en plus modulaire,
= Existence 4'un mouvement relatif,
La jonction des arbres se fera, alors, par un organe de transmission [50] (fig. 2-4): acccuplement ¢lastique,
accouplement rigide, couplear hydro-cinétique, embrayvage, joint mécanique, cardan, efc. ¢
- {r
1l existe par ailleurs, deux types d accouplements. Les %O | |
accouplements directs et indirects (avec réduction ou ‘ /F :
multiplication du rapport de vitesse de transmission). On :
discutera ic1, le premier cas le deuxiéme est traité dans les {a) | \D
paragraphes concernant les engrenages et les courroies. '

Le rile d'un accouplement peut se résumer-en | —
“ -
*  Transmetteur du mouvement de rolation, // {b) \Y

=  Transmetteur du couple,

*  Transmetieur de puissance. Fig. 2-4 Accouplements
{a) joint
(b} plusiewrs joints

Le rapport de transmission n’est pas toujours égal & un (01). Les rmsons de cette différence sont dues 4
la discontinuité élastique entre les deux arbres. Il y a, alors, un « retand » de transmission exprime par

Transmission de mouvement C P =1
Transmission de conple CCr=fCm)
Transmission de puissance : Cr (dfifdt) = {Cm {dov/dt)]

Les propriéiés atendues d'un accouplement sont 1"homocinétisme, les pessibilités de mouvements
relatifs et I'accouplement comme organs de commande.

L' homocinétisme cst la capacité de transmission avee un rapport égale 4 un (01). Certe propriété n'est
assurée que par les accouplements rigides et les joints de cardan mais pour des faibles vitesses.

l.es acconplements présentent quelques fois, des possibilités de mouvements relatifs secondaires
mouvements axial, radial, et anzulaire. Cette propriété est utilisée pénéralement pour les cas ou les arbres
chargés se déforment sous les effets thermiques ct les défauts d alignements.

Les accouplements peuvent servir comme organe de commande  La transmission est controlée par une
linison directe ou progressive. Dans ces cas, on utilise le frottement ou 1'adhérence (cas de I"embravage) ou fes
effers hydrodynamiques ( coupleurs ou convertisseurs ) Le choix d’un d’accouplement dépend de ces propriéiés.

On présentera ici, les accouplements élastiques, rigides, homocingtiques ¢t les joints de cardan.

Introduction des défauts mécaniques dans 'étude des machines tournanies
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2.1.4.1 Les accouplements élastiques

Description et fonctionnement

L'zccouplement élastique (fig. 2-3)
est souvent composé d'un joint élastique. I ——
comporte  deux  disques  cylindngues
(Flasgues/manchons) avec unm noyan  Sous
forme dune noix ou plusiears gliéments
élastiques.

Les manchons sonl en  matiére
métallique. Les éléments élastiques sont faits 4
partir de trois matisres :

Flasque/manchon

Flasque/manchon
Fig. 2-5 Accouplement élastique

les dlastoméres, les matériaux métalliques ou Ies plastoméres présentant des rigidites différenies.
L'accouplement ¢lastique est un poml de discontinuité élastique dans Uarbre, il permet de diminuer la
déformation de flexion et de torsion et méme d amortir Mamplitude les vibrations et de décaler le specire des
fréquences a gauche ou de diminuer la valeur des frequences propres de I"arbre couple.

La présence de 'accouplement élastique influe sur le fonctionnement de 1'arbre. Sous l'effel de
perturbations (exemple les balourds). le comportcinent dynamigue établi présente une 7one de fonctionnement
rigide si la vitesse est inféricure a la vilesse criique de torsion. 1 présente un fonctionnement élastique s la
vitesse est supérieure 4 la vitesse critique de torsion. Le joint peul jouer le rile de filtre des perturbations
vibratoires.

Défauts de conception ou de fabrication
il fant tenir compte de [31]:

B 1y mauvais choix du type de joint peut étre source de ruine de Parbre,

& | e motenrs thermiques et électriques sont des sources de fluctuations du couple moteur. Ils sc
caractérisent par des perturbations périodiques au cours d'une mofation, de méme que pour les récepleurs.
(Ceci doit étre pris en considération. lors du choix de accouplement,

= 1.’accouplement peut présenler une résistance faible en torsion ot en flexdon,

&5 L'accouplement peut présenter un défaut de concuption, de fabrication ou une fssure.

Défauts de montage
La présence de deux joints non également opposés sont sources de vibrations de torsion et de

problémes, lors des améts/démarrages (phases transitoires) [31].

Défauts apres fonctionnement
Aprés fonctionnement, les principales anomalies{31] sout:

B L'angle de rotation relatif (y=0-B) est, habituellement. source de couple pulsé responsable de vibrations,

& |, vitesse de rotation nominale est atteinte lorsque les couples Cm et Cr s’annulent en moyenne sur une
révolution. Autour des valeurs mavennes, il existe un couple résiduel (Cm-Cr) variable sur une rotation

). Cette variation provogque des vibrations de torsion.

& 1 ytilisation des accouplements est limilée par une vilesse limile mipdmale. Son dépassement provoque
Ia résonance avec les modes propres de 1 accouplement e/ou 1a détérioranion de ce demicr,

B || faut éviter I"utilisation des accouplements dans les conditions extrémes mentionnés par le fabriquant,
= Le joint d'accouplemsnt pent se présenier comme Un nceud nevtre lors du comporiement dynamique de
B I'arbre, ce qui conduit 4 un comporiement sous forme de hattement avec ventres et neeuds (corde).

Inisoduction des défauts mécaniques dans 'étude des machines tournantes
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2.1.4.2 Le cardan

Description

Le cardan [53.54] (Fig. 2-6) est, ordinairement, composé de deux joints et d'un arbre intermédiaire.

Le joint de cardan du nom de son inventeur ltalien CARDANO {appellation Francaice) ou de hook
(appellation Anglo-saxonne) comprend trois (03} piéces. Deux pigces (51) et (52) sonl montees rigidement et la
troisiéme piéce intermédinire (S3) est utilisée comme une liaison pour (53, S1) ou une liason pivotl {ou pivot
glissant) d'axe (412) perpendiculaice & (A10) et de méme pour (53, 52) avee I'axe ((23) perpendiculaire & (A20)

AlS

Le joint de cardan est i A3

un  assemblage  mecanique | :
constitug de pidces en contact
Le contact du sofide 53 (pivol
simple ou glissmt) avec §'1 et
52 est soit un contact direct
avec froftememts (pour les
grandes charges avec petite
vitesse)  ou contact Aved
roulements ou équivalents,
En effet, c'est cetie telation
entrs solides qui défimie les
différents types de cardam. om
cilera:

Fig. 2-6 Schéma d'un joint de cardan ‘f\.ﬁ\
A2D
1. Joints a croasillons : forme en fourche avec pivor (4 ronlements. 4 paliers secs ou a
billes)
2. Joints 4 anneau ot coUTONnG - forme en fourche avec anneau extéreur ¢l intérieur et un pivol (&
contact direct ou 4 éléments ronlants)
3. Jointsa surface de liaisons planes : forme en fourche avec pivot en forme de noix
4. Joints 4 coulisse : forme darticulation méle/femelle, la liaison cst assurée par des

patins ou hilles se déplagant dans des rainures (exemple joint de RZEPPA)

Fonctionnement
Le comportement cinématique(Fig 2-7) du joint de cardan se caractérise par les équations [53]:
A Zl
al | zo
sin (01).cos (62).cos (a) = sin (62).cos (6]) a1| z2
o encore
te (81).cos (o) = 1g (G2).
La transmission du mouvement est composee |
£=ﬂ+3_1+£+£ B0 =ememmer e > V1
s0 sl s3 s2 50 '\\} 4
E = W 3
E E—- E- .E_ é H"\‘_
£ & E B B 02 . A20
= & (i = .
X2 Y2
A3
S0 danitie e ¢ de S0 par rapport 4 §1
o (] 1 rement ds r ra a
sl = i = Fig. 2-7 Schéma cinématique du joint de cardan

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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Voyons les différents cas qui sc posent
«  SiAl3 et A23 est une lizison pivot on aura la chaine de mouvement suivante !

@l 0 A0+~ al3 Al3+@w23.A23+ 20.420=0

Avec: wij : vitesse angulaire de 5i par rapport 4 3),

Ce systéme d’équation est composé de (03) dquations 4 (04) inconnus. Une telle réalisation sera
hyperstatique d”ordre (U3).

e SiAl3et A23 estune lisison pivot glissante, on aura la chaine de mouvement suivante ;

wl0. A0+ @13.Al3+@23.A23+@20.420=0
vi3 Al3+v23.A23 =10
Avec
vij - vitesse de coulissement entre Si et §j, le long de I'axe aij,

Ce systéme d'équation est composé de (05) équations 4 (06) inconnus. Une telle réalisation sera

hyperstatique d ardre (01),
Le rapport de vitesse est obtenu par la dérivation de 1"¢quation cinématique, on oblient ©

[1+1g7 (81)] cos (a) wl0 = [1+1g%(02)] ©20
ou
()  (1+1g%0, )cosia)
oy 1 +12%0, cos *{a)
Cette relation prouve que le joint de cardan n'est pas homocinetique | puisque le rappert (ma/ong) est
différent de un (1) pour o =0. Cetle situation cree des couples pulsés source de vibrations.
['association de plusieurs joints de cardan [53] (fig. 2-8) forme le cardan. Le fonctionnement
cinématique d'une telle association peut éure représenté par deux cas .

\‘-, @ [
& —@l Fé T,
X \.H\ " &
A L)
N em 1
) —
2 & e 2

"“:_‘\:@/ (c)
9.'?_'7,‘.7;:;7
Fig. 2-8 Association de plusieurs joints de cardan

(&) et (b) association 4 axes coucourants,
{c) association 4 axes quelcongues.

L *association doit satisfaire la relation suivante entre 1"arbre de départ et celui d'arriver ;

g g'
Amtrel —— g Athre2 —————p Arbre3
(intermédiaire)
g = gl @)

0 =g (wn) =g [ glorn] = @

Imiroduction des défauts mécaniques dans 1'émude des machines tournantes
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Défauts de montage
Le caractére homocinéfique permet d’éviter les couples pulsés ef par conséquent les vibradons. IL
dépend énormément de P'angle (o) de 52 par rappert 4 S0. Des érudes [33] ont prouvé que pour (0=6%) le
camctére homocinélique reste valable,
>

2.1.4.3 Accouplement homocinétique

Description et fonctionnement

Cet accouplement est un systéme permeftant de IransMEtre un mouvement d'un arbre a un auir: sans
décalage angulaire (ma = @), Or, ceci n'est pas démontre dans la pratique, une emeur maximale de
transmission existe, elle est estimée comme suit [54].

e=027&F

O trouve plusieurs spécimens de familles de ce type de joint, on cite [54]-

A Famille joint centres :
1. Joinidouble : composé de deux joints de cardan avec une rotule centrale,
Joint TRACTA : le méme cas que précédemment, mais avec surface de contact plane,
Joint WEISS - composé de deux machoires qui comporte des pistes formant des chemins de
roulement. Les billes roulantes, dans ces chemins, assurent la transmission des efforts,

4. Joint RZEPPA - composé de deux méchoires en forme de bol a pisies interne, une cage 4 billes, une
noix centrale 4 piste externe et des billes (environ 06).

5. Joint tripode  : composé de michoires en forme de bol, d'un triaxe fixé sur arbre compose de trois
(03) tourillons 4 chague 120° et des galets montds sur les tourillons par lintermédiaire
d’aiguilles ou coussinets.

B. Famiile des joints coulissanis :

Les arbres avec cannclure représentent le cas le plus simple de ce fype.

1. Jomts conlissants non homocinétigues .

a) Joint bipode (ou 4 dés) - joint équivalent au joint de cardan simple, sa midchoire sous
forme de bol ne dispase que de deux pistes diamétralement
oppasées et des rotules montées sur aiguilles.

Ll b

by Joint BOUCHARD . joint ordinaire mais extensible via une jumelle,
2. Joints coulissants homocinetiques -
a) Joint de WEISS . joint centré de WEISS qui a été rendn coulissant.
b) Joint 4 pistes croisées  équivalant au joint de RZEPP A qui a é€ rendu coulissant.
c) Joint double offset - équivalant au joint de RZEPPA 4 commande par les sphéres 3

pistes rectilignes et paralléles aux axes des arbres, les sphéres ont
ét¢ remplacées par des cylindres pour le centrage et le puidage.

d) Joint tripode - a été rendu coulissant via lrois pistes & axe rectilignes d’angle
1206°, un,

Défauts de conception ou de fabrication
Lors de la réalisation il faut tenir compte des problémes suivants[ 34|

B Ly précision de réalisation (usinage) des piéces est un facteur important pour Ia duré de vie
B Lq qualité des surfaces (géométrie, dureté, etc.) influs sur Ia duré de vic.
Défauts de montage
Lors du montage il faul lenir compte des problémes suivants[34]:
B | 5 qualité de la graisse et de I'étanchéie.
T [ anele dutilisation doit étre (8 < 7°) (facteur dominant) ct an doit respecter le chargement maximal .

Défauts aprés fonctionnement

Ce sont:
- Fatigue de la surface de contact et rupture des diéments ronlants par fatgue.
&= Augmentation du jen mécanique entre giéments ot surface,

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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2.1.4.4 Liaison rigide de deux arbres

Description et fonctionnement

La liaison rgide (fig. 2-9) est une forms particuliére des acconplements homocinétiques. Elle consutue
une liaison compléte par obstacles (claverte, ...J ou brides métalliques. L'erreur de transmission st entre 0%t
5°[32].

= = Fomn — == | e — m EEESS

- ailing

Fig.2-9 liaison rigide entre dewx arbres

Les liaisons rigides offrent une augmentation de 1"énerge de déformation d'ou le décalage de la vitesse
critique vers la droite (hautes fréquences), mais clles sont trés sensibles aux problémes de nop-alignement.

Défauts de conception ou de fabrication
Lors de la réalisation on fient comple de la concentration de contrainte anx endroits 4 cannelures[52].

Défauts de montage
Lors du montage et vu la déformée des arbres non linézires, il se rouve que le raccordement des arbres
sans tenir compte de certe déformée crée un désalignement. i est important de procéder a [52]:
= L alignement 4 froid des arbres et I'alignement 4 chaud
B  (Comection des dérives d’alignement en exploitation.
Lo L assemblage des brides doit tenir compte de "uniformiteé du serrage des boulons.

Défauts apres fonctionnement
Aprés fonctionnement. il amive que alignement se détériore progressivement sous leffer du
changement du niveau du bati cu des fondanons{32].

2.1.5 Défauts de courroie

Description et fonctionnement
Les courroies (fig. 2-10) sont un moyen de transmission de mouvement entre demx arbres via des
poulies, le rapport de vitesses enirs ces denx arbres est fonction du rapport des diamétres des deux poulies [3.47].

s Poulic 1

i f_,.ﬂ— —  Courroie

——  Poulie 2
Fig. 2-10 Schéma d'nne chaine de frAnsmission par Courmoic

Défauts intrinséques

Les courroies soul comme les aulres structurcs et possedent des fréquences propres domnt
|"excitation entraine la résonance. Leurs effets sont négligeables sur le reste de la machine[3] Les conrroies sont
caractérisées par des fréquences identifiées aux harmonigues de ka vitesse de rotation|3,7].

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournamies
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Défauts de montage
Les défauts de moniages les plus fréquents sont : Ierreur sur 1enlraxe. Iinclinaison et la déviation des

poulies]3].

Défauts aprés fonctionnement .

Aprés fonctionnement, les courroies sont soumises 4 des modifications de leurs caractéristiques
mécaniques pouvant entrainer leur déchirure, Par ailleurs, les variations de 1a largeur et la déformation créent des
tensions susceptibles ¢'induire des vibrations de fréquence égale d celle dela ratation de la courroe(3].

2.1.6 Défauts divers
Dans les machines tournantes, il existe plusicurs autres types de défauts 3.7
(=8 Défauts électrigues,
B peéfaws aérodynamiques ou hydrodynamiques,
EF  Cavitation pour les pompes,
B Résonance de la structurs du bati,
& Transmission des vibrations d"autres machines vaisines, ...

2.2 Modélisation des principaux organes

Introduction
La modélisation est un outil mathématique et analytique. Elle est utilisée dans divers domaines de
recherche, de conception et de diagnostic. Son apport est {rés important en maliére de gain de temps et d'argent.
C"est une procédure, généralement. précédant les travaux expérimentaux pour la vénfication et la validation du
modéle analvtique. Elle st sussi utilisée pour I"amélioration du niveau de la fabilité des systémes étudies.
Comme les défaillances peuvent étres de natures différentes, il est parfois nécessaire de recourir mux
techniques de modélisations pour cerner le probleme et apporter des solutions [3,9.37].

Historique de la modélisation des machines tournantes
Le souci dans toute modélisation est |'efficacité el la simplification du modéle réel, souvent trop
complexe. Elle s'oriente vers une représentation plus simple. L'cbjectif est, alors. d’armiver 4 la constitution d'un

modéle formé & partir des modéles de bases simples (fig. 2.11): M M
- A
CLLLLLLs CLLLLELe LLLLLLL 4 ] e | -
—_— K | L K | |._ L u LA
k = B¢ ¢ | (a) modele RDM (b) modéle RDOM
= I |_ i 1 S - - & nM e e
| M ] M e L s 0s | . |
{.3] {h} (l:)ﬂ - = _%
Fig. 2-11 Schéma de quelgues medéles de base iﬂE__ =
a) En déplacement - Masse, ressort et amortissewr,  (©) modéle do JEFFCOT[1]  (4) modtle améliors
b En rotation - Ineriie et ngdité, - 7 . aE
& ¥ Al Mo ot it Fig, T1-12 Schémas des différents

modéles qui ont éié développécs
C’est pourquoi, la modélisation des machines tournantes a traversé plusicurs phases par evolutions et
améliorations successives et progressives jusqu’a atieindre le niveau acrel.

|. Modélisation par la (héoric de la RD.M. : en premier temps, les théoriciens ont adopté le modele simple
d"une poutre appuyée zux extrémites. Ce modéle ne tenait pas compte de plusieurs problemes et défauts. Le
surdimensionnement était de rigueur pour augmenter la figbilité des systémes mécaniques ct les problémes
4" économie et d optimisation venaient en second lien fig2.12 (a)et (M[27]

3 Le modéle de JEFFCOT[29]est un modéle améliord qui introduit les effets du balourd et de I'excentricite.
e modéle reste insuffisant - puisqu'il ne considére pas le compurtement des paliers (voir Fig. 2.12 {e)),

3. Un modéle plus complexe a été développé plus tard tenant compte de |association des palicrs et d'autres
orzanes tournanis. Plusicurs travaux de modélisation des défants ant été introduits (fig. 2.12.d[3.6]

Introduction des défauts mécaniques dans I'éiude des nrachines tournantcs
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Remarque : L cas (d) sera plus détaillé par organe.

Dans cc qui suit, on présente des modélisations (compariement mécanique) d'organes les plus courants.

2.2.1 Modélisation de la ligne d’arbre
2.2.1.1 Généralités

Problématique

A premiére vue, il exisie une simililude entre lc comportement des arbres et la théorie des
poutres[27,42]. Cette approche n’est pas sans fondements scientifiques ; car la ressemblance entre les deux cas
est trés grande, Or, les conditions de fonctionnement et les critéres de fiabilité des arbres sont si différents qu’is
exigent une approche spéciale nécessitant I'inclusion des phénoménes qui leur sont propres[61]. les raisons
sont|61]:

|. Le calcul des fliches de flexion et des rotations des cections est nécessaire, méme dans le cas d'isostatique,
et ce, pour leurs effeis sur le comportement de cettains organes, tels que: paliers, engSrenages.
accouplements, etc. Il en est de méme pour le caleul des vitesses critiques de flexion.

7 Généralement, Les arbres ont de nombreux changements de sections ce qui compliquent le calcul sxact ces
fléches et rotations,

1 Le travail des arbres en fatigne demande un calcul de grande précision pour la détermination des contrainies
aux sections changées et aux lieux des concentrations de contraintes,

4 Les lolérances de fabrication. les jeux de fonctionnement <t les masses additionnelles mal réparties font que,
coms 1'effet dn mouvement rotationnelle de L'arbre, il y a creation de forces dvnamiques cenmifuges. La
fréquence de ces forces dépend directement de la vitesse de rotation.

5 Les arbres travaillent en torsion car ils transmeiient le couple moteur vers les OTganes récepteurs. Le
compaortement dynamique en torsion a’est perceptible qu’en regime transitcire En générale le mouvemenl
est permanent.

Voyons le comportement idéal d'un arbre puis intégrant les effets des principaux facteurs qui conditionnent
le comportement «réels.

Comportement idéal
Pour que le comportemeni d'un arbre touman, soit considéré comme idéal [61], il doit satisfaire i des
critéres délermings, On cite:

e L’arhre est parfaitement ou infiniment rigide,

e Les axes géométriques, massiques et ds rotation  sont perfaitement confondus. Ils sont parfaitement
confondus avec 1 axe passant par les cenites géométriques des appuis {paliers).

e (Cesaxes sont parfaitement linéaires,

« L arbre a une forme parfaite, uniforme et symetrique autour de son axe et ne préscnle aucume discontinuité
ou cannelure,

e L'arbre est parfaitement isotrope et ses Propriétes mécaniques sont idéales et non influengables par
T'environnement (temperature, irradiation, érosion, Corrosion, els.).
Les appuis sont parfaitement ou mfimment rigides.
Les appuis ne causent aucunes excilalions ou déplacements et ne présentent ancun jen

e Le couple d’entrainement ne présente aucune variation spatio-lemporelie.

Dans un tel environnement, il 'y a que des sollicitations statiques et permanentes ou Stalionnames de
flexion, de compression, de traction et de torsion. Ces efforis sout dus principalement, X poids et an couple
moteur. Ce genre de problémes est largement résolvable par les lois de la RDM classique. Cette solution se base
sur la condition conmue [3,27,61]:

e >= [of (admissible)

Or. la réalité est tout autre ; car, de telles conditions géométriques, physiques et fonctionnelles sont
impossibles 4 obtenir, lors des phases de conception et de fabrication 3.

Introduction des défauts mécaniques dans I'éude des machines tournantes
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Comportement réel

La représentation du comportement réel est d°une telle complexité que des simplifications s mmposent.
C"cst pourquoi, des limites dorvent étre éablies pour que l'approche reste gbjective. On fail abstraction de
Certains parameoes qu'on ne va pas les détailler ici[£].

1 arbre est une structure mécamique élaborse avee des matériaux possédant une certaine souplesss,
amortissement, une anisotropie et présemtant plusieurs anomalies de maissances. Clest ce quon appelie
communéiuent les défauts. On pent les classer en deéfants de concepticn, de fabrication, défectuosites ( Lupuretes
=t vides) 4 intérieur et au contour, de wauvaise uniormité des propriétés mécaniques et péometricques, efc.

Par aillenrs, les appuis de 1"arbre presentent des jeux de fonctionnement, de tolérances de montage et de
fabrication, dc souplesse ainsi que d'autres anomalies. Ces dernigres différent selon le ype d'appui.

Lors du fonctionnement, le couple motsur ¢5t souvent variable 4 cause des changements de régime lars
des démarmges, des arréts et des vanations de vitesse]3.48].

i Ces facteurs font que 1'arbre tournant est sujet 2 des excentricités statigue et dynamique. Ce qui fait que
I'sxe de rolation est tournant par rapport 4 un axe fictif L'excentricité résultante peut Clre exprimee
par [3.6.28,30,42.54]:

Ligne des excentricilés

fig t)=e(q 1) ' yq. v +ugy el 1 Ligne de rotation

Avec : wt-' i mﬁ:i E»’I

ftq. - excentricite {olale.

(g, t) - excentricité entre le cenfre péométngue et A
massicue, :

vig, 1) disiance de la ligne des excentricites i I'axe des i X
appuis, LA

ufg, ) : déplacement des paliers, N »

mig, £} : exces de masses (Balourds),

dig, t) - position des excés de masses {Balourds), il 725

i . coordonnées généralisées. Eii Ao %
La figure I1.13 illusire cette problémuatique PR Axe fietif

pour un cas plan:
Fig. 2-13 Schéma dune ligne d'arbre réelle

Cetle situation s manifeste par des vibrations caractéristiques (ou signatures), au niveau des appuis
(paliers), selon le régime et les conditions de fonctionnemert. Ces vibrations caractéristques illusment les
ancmalies existantes, leur poids et leur evolution dans le temps. Ces anomalies présentent, généralement une
interdépendance entre elles, Sans oublier le mouvement gyroscopique de 1"arbre[29].

Principales anomalies

Les snomalies sont un phénoménc naturel Elles peuvent Ere: ’iugecs admissibles|7] 4 un cemain
moment. mais vu leur interdépendance et évolurion, parfois spectaculaires’”’ Elles peuvent présenter un danger
ct pousser A la méfiance L’interét de lidentification de ces défauts, de la compréhension des relations
d’interdépendance et de la caractérisation de leur évclution deviennent des imperatils dans route dlude .
Enumérons les principaux phéneménes influant sur le comportement des arbres, [61]:
Flexion, compression, traction et torsion en mode statique et dynanuque,
Vitesses crifques,
Balourds,
desalignement,
Singnlarités (fissures, clavettes, cannelores, erc.),
Fluage, ...

Tl L

Méthodes de résolutions
[ existe. habituellzment. trois grandes familles de méthodes de résolutions[3]:
1. Méthodes analytiques,
2. Méthodes expérimentales,
3 Méthodes numériques (différences finis, Eléments finis, etc.)

Y[ enclenchiement d’unc anomalie peut provoquer |a naissance d'un ou plusieurs défauts plus dangereux.

[mreduction des défauls mécamques dans I'étude des machimes tournantes
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Ces méthodes doivent tenir compie du régime de fonctionnernent (permanent/firansitoire), du mode de
comportement (statique/dynamique), des lpis de comportement (linéairesmon lindaires). des singularites
(discontinuilés/défauts) ct des effets de la temperature, de ['irmdiation, de I"érosion, de la corrosion, ... [3].

Dans la premigre famille, plusicwrs lois sont connues. On cite les lois de la mécanique des solides et celles
des milieux continus. Elles donnent des résultats presque cxacls pour les cas tres simples, mais lenr efficacité
baisse avec la complexité des cas traités. (n peut résumer leurs principaux inconvenienis [3,61 It

B Les sections sont considérées constamment droites,

= Milien contimy,

" (hargement ct complexité en cas d'introduction d’antres effets supplémentaires.

La deuxizme famille offre des methodes de mesure &l (’analyse des cffets des anomalies mecamiques
aver une frss grande précision. mais rencontre plusieurs problémes, lors des différentes phases au moment de 12
capture de | information, an cours du transport ¢l pendant le traitenent 2t 1" analysef3].

les capteurs présentent des bmites physigues ducs & leurs masses, 4 leurs gammes cu plages de
fréquences utiles, & leurs modes de moniage. i I'effet des intempéries et de I'environnement extérienr sur lsurs
sensibilités, aux effets du choix de la technologie de conception et fabrication du capieur {pigzo-Electmque,
magnétiques, elc.), & la relation qui lie le type dinformation capturée avec le signal électrique » transmis
(linéaire/non linéaire), 4 la sensibilité transversale du capteur, 4 la calibration, etc. [3,13]

Le transport de signal, par cables de connexion. subit aussi des limites dues a la qualité matérielle du
fransportenr, aux problémes tribulectriques, ..., 4 Penvircnmement 1. utilisation de moven d’amplifications et de
conditionnement du signal offfe un avantage de sauvegarde, mais possede aussi des inconvénients qui derniers
sont dus aux bruits et limites de |'instrumentation interne. 4 1a qualité de I"alimeniation dlectnique. [3.18]

Le traitement de signal cst la phase la plus importante dang cette méthode. An cours de cetie phase, ily
a plusicurs erreurs dues au filirage du signal el aux pertes de données. 4 'effet du chaix du type de signal (signal
pic 4 pic, moyennes, etc.), aux effets du choix des méthodes d intégrations (Linéaires, logarithmiques, etc.) et du
nombre d'inégration, & 1'effel du cheix du type de fenétrage (rectangulaire, Hanning, ...), QX SEUTS dues 4
I"approche mathématique de ces méthodes ( FFT, spestres, ...}, ete. [3,1 3.16,18,25]

[ analyse ou phase finale, présente aussi plusiewrs lacunes, dues aux peries d'une partde de
information, & la complexité de I'interprétation des signamx. aux erreurs de précision, i la sélection des parties
de 'information utile et lewss durées, etc. [3, 15,25,26]

Cn peut résummer ces inCONVENIents COmme ST ;

= Erreurs de mesure,

B aémation des valeurs mesuréss par |'absorption mécanique pour certaines gammes de fréquence,
= Erreurs de | instrumentation,

= Erreurs de transport,

= Erreurs de traitement des signaux,

(=28 Erreurs d analyse,

B (Coits élevés de I'expérimentation et de lnstrumentation.

= ("es errenrs n'empéchent pas que Cetie méthode st 1 meilleur moyen et le plus fiable pour I'étude du

comportement vibratoire des machines tournanies[7,23].

La troisiemne famille des méthodes de resclution fondées sur les méthodes numAriques represenle, sans
aucun doute, des techniques d"avenir. Ces méthodes se basent essentiellement sur la discrétisation du probleme
en plusigurs petits probiémes plus simples & résoudre.

[ "outil I'informatique a apporté des facilitcs en sccdlérant les temps des traitements ¢t en donnant une
plus grande capacité de stockage de données.

Les méthodes analytiques donnent des résultals presque exacts pour les cas simples. L association des
moyens informatiques €t Ces demiéres méthodes permet, via la discrétisation du cas trailé en plusieurs cas
simples. la résolution souhaitée. Ce qui rend les méthodes numériques plus adaptées.

Les inconvémients les plus importants sont [3]:
L= Dépendance ct limitation anx moyens informatiques,
¥ Demands des moyens informatiques lourds.

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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= Disponibilité des modeles analytiques,
L= Connaissance des conditions imitiales et aux limites,

& Chargement du medéle par I'introduction des effets des défauls un i un ou simultanémeant.

Ces meéthodes sont tentables pour les problemes complexes. Ce qui est le cas pour des machines
touruantes.

Choix des méthodes

Vu les différentes conditions de fonctionnement, les criteres de fiabilité et les raisons éConUINIqUEs. le
choix des méthodes numériques est e plus adéquat.

1l resic 4 connaitre avec précision les conditions aux limites et les conditions initiales.

2.2.1.2 Modélisation des principaux phénoménes qui régissent le

comportement mécanique des lignes d’arbres

Les conditions de functionnement des arbres des machines tournanies font qu'il y a division des lignes
d'arbres en dewx catégories © arbres places horizomtalement et arbres places verticalement. En effet. le mode de
fixation de ces derniers. fail infervenir des modes différents de sollicitations statiques ¢t dynamiques, et par
conséquent, fait apparaitre des farmes de comporiement distinctes. Om présente,

1) Arbre Horizontal

Les lignes d'arbres placées horizontalement sont le cas le plus fréquent dans Uindustrie. Le facteur le
pius imposant sur e comporiement dynamique de ce type darbre est le paids de I"arbre. On se propose de voir Ia
modélisation des principaux phénomenes - compression/tracticn d’arbre, flexion. torsion, fangue, balourds...

Compression /Traction de "arbre 5, P f,'l" X
iy o ’ 1, 2
a) Principes de modelisation : ~ &
parmi les méthodes analvtiques qui donnent zf,_‘l,f
I"équation gouvernant les vibrations axiales, on o '-j‘L
arésente celle issue de la mécanique des milienx y il /»"/"' i
continus ponr un élément poutre {3,27,37] (Fig. 2= A "N
14) en équilibre dynamique. /‘/v’}"'
R %
) . . . : 1 J/ /,-/ ¥ dx
b) Mise en équation &t résolution (B 5

Soit, un €lément différenticl (dx) d'une poutre 3 P i /,:-
soumise # des forces dymamiques axiales, sur lIa 5. P -
base de la loi de HOOK, I'équilibre des forces 1 &l
domne|[5,37]: L =

ogp —otu ou_ F

— | ———

-—m— &
ox ot ax AE

Fig. 2-14 Elément poutre e COMpression

Avee !

- |e déplacement & I"abscisse X,

- chargement normal,

- masse lineairement répartie,

- section d'une portion de poulTe,
. module d’élasticité,

M= Te

Pour un trongon de longueur In et de section A= Cte. En combinant ces relations ef en résolvant l'équation
différenticlle résultante par la technique de séparation des vanables. on obtient d'aprés [37] pour les conditions
anx limites et initiales de 1a figure 2.14 -

P cot b.n -cosec b.In (5
= AEDb
P cosec bin tcotb.ln 82

Introduction des défauts mécaniques dans 1'émde des machines tournanies
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Avec !
Cot ; colangentc,
cosec - cosécants,
i : pulsation de I'équation temporelle.

¢y Manifestations vibratoires :
La fréquence vibratoire de ce phénamene de
de 1a fréquence de la force axiale[37].

pend de la vitesse de propagation de |'onde de compression el

Flexion de ’arbre
a) Principe de modélisation .
= La division de I"arbre en (k) trongons de longueur Lo, aux points ot il y a des différences
puints d’application des forces et moments et mix endroits des paliers, etc. [61].
»  Le choix du systéme d'axe deépend du cenire gométrique de la section de Pextrémité gauche (ox] pour
chaque trongon, Par la suite 1n changement de repére pour |'arbre (défini entre ces deux extremités) est [ait.
Tl se peut que les axes par trongon se rromvent i des hauteurs différentes (yn), [61]
= Chaque section dispose d’un moment Linertie In qui dépend de la forme géomeétrique de L'arbre[61].
1) Mise en équations et résolution: e S "
Les équations des poutres sans charges|27,37,61] s écrivent: / j x=Ln
: / "/‘
- v

/ z’“/ Po/2

de sections, aux

dx i ! ?’/_‘z
ﬁz_ﬂ -‘%L? Fid
® o |

dy . -M v

& YT E ek

Fig. 2-15 Elément de poutre e flexion

Sur la base des hypothéses [61] et pour le cas d'un élément de poutre [i, (i+1)] sans charges (Bg. 2 .15,
la résolution des équations différentielles, sous les conditions aux fimites et initiales de la figure 2-15[61],

donmne:
i s Tty <P a2
e = e — —
y(n+l1) = ym 1) Lnn— Mi{n) GE Orn) GEm)
Ln In*
Gn+1) = — M) — + )
< B = o -Mi) s 00 s ()
Min+1) =M () —QOfn) Ln + Cn
L Ofn-1) = Ofm) + Fn
est maimale sur ung ou 1'autre

Ftant dormé, que le moment de flexion est lindaire, la contrainte
extrémité. Par ailleurs, le trongon 4 gauche du peme palier est numéroté Vip),
x(Vipl), y(Vip) et 8(Vip)).
Les abscisses xin) sont calculés comme :
n—1
xm)= 3 Li
i=1
ue dépend du nombre d'appuis; sl est &gal ou supéricur  (0Z) on

L calcul de cas isostatique et hyperstang
a respectivement les cas isostatique et hyperstatique. Ce dertuer nécessite une méthode de calenl particuliére(61].

les coordonnés seront notées |

Introduction des défants mécamques dans I'étude des machines tournamcs
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¢) Manifestation vibratoire
L effet de la flexion de 1arbre sur le phénoméne vibratoire dépend de la vitesse de rotation et des forces

centrifuges[61].

Flexion due i I'effet des forces centrifuges "

a) Principe de modelisation :

Les tolérances de fabrication et les jeux fonctionnels fort que le centre de gravilé (c.d.g.) des rotors ne
coincide pas avec celui de |'arbre. La rotation de I'arbre, soms 1'effet de I'excentricité, provoque unc force
centrifige qui fait fléchir Parbre{61]. Le régime de fonctionnement de I' arbre influe sur la force centrifuge

b) Mise en équations et résolution:
La force centrifiige est composée de la force féclussante la force d'inemig[61]

]
Fe=M }__!_ M f‘—
R dt
Avec :
M : masse de I"arbre,
W - vitesse du c.d.g.
R - distance du c.d g de'axe de rotation.
Fe + force centrifuge.

En remplacent pour la force centrifuge[61]:

: vitgsse angulaire.

: poids du rotor,

- accélération de la pesanteur.

- excentricité du rolor 4 vitesse de rotation nulle,

. flache de flexion de "arbre sous 1'effet de la [oice centrifuge féchissante,
- fache de flaxion de I°arbre sous 1'effet du poids p du rotor.

ShemT B

Pour le cas de la force centrifiige fléchissante seulement, on 2 [oll:

2

Fe—p.(e !;f.‘.i
g

Le calcul de la flexion posséde plusieurs cas : [a force centrifige fidchissante seule, force fléchissante
avec la force d'inertie pour plusieurs roues [61] (fig. 2-16).

&  (Cas simple avec force fléchissante seule ©
En posant ©

B g \%

Om obtient :
_EE-'\;
ﬂx:‘.l‘

- [ﬁ,_{,_(g]ﬂ

L% i

% Cas simplc avec plusieurs Roues :

Parmi les méthodes utilisées, on cite la methode des coefficients dinfluence [61] (fig. 2-16) on aura

.

Inireduction des défauts mécaniques dans I'émde des machines IOWMATIES
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Fig. 2-16 Flexion d'un arbre avec plusisurs roues
xoestij=Ll...,

cij

k

Avec !
{cij ) féche 4 x=xj pour uue force F = 1 appliquée 4 x =
Du théoréme de réciprocité de RDM, on obtient [61] le systéme d Squation suvant:
i \
I'('i,,”—Igr ) Gz €3 - Cik Fl el.pl
w; @t
T _5;1__3_) ¢ Cak F2 - el.p2
e B > a»
Cs Ci? € " |"-i__—i ) Fk ek . pk
@, ©*
- J
O EOCOTE |
[C]. {F} = {e. p}
des forces stariques sur les arbres, mais comme des foices
gales aux forces statiques. alors, il ¥ &

Remarque: les forces cenuifuges agissent comme
vibratoires sur les paliers. En effet, s1 Les réactions dynamiques sont &

rupture du film d"huile du palier lisse etiou choc par ratrapage dn jeu pour les roulements a chagque tour{61].
dent directement de la vitesse de rotationf61].

¢) Manifestation vibratoire

Les forces centrifuges dépen
49]. |"une dclles

Vitesse critique de flexion

La détermination des vitesses critiques de flexion se fait par plusieurs méthodes(3 48,
<& base sur le calcul des forces centrifuges. En effet. la vitesse critique correspond 4 la fréquence a laquelle la
foree centrifuge ou la fléche sont infinies, d'ou [61]:

<\

Le calcul des vitcsses critiques. pour in cis simple ave: plusicurs roues. s base sur la résolution du

systéme d'équations précédent:

[C] {F} = {e.pl
En effet, quand le déterminant de ce systéme est nul (det [C]
infini, C’est les vilesses (ou [réquences) CTIIRES.

= 0), le vecteur des forces iF} devient

Cisaillement de I’arbre
a) Principe de modelisation :
La modélisation du caleul de cisaillement s€ hase sur le calcul de 'effort tranchant (fig. 2-17).
précédemment oblenu dans e caleul de flexion(27].

{mroduction des défauts meécamques dans I'émde des machines tOWMANLES
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b) Mise en équations &t résolution: L

MedM;
I had 2
B - ' i

dx
Fig, 2-17 Cisaillemen: d'un arbre

La somme des forces le long de x esl nulle, donne [27]:

a1 5 -
1. bdx=——|pdd ou 1. hdx=0—
dc b, J]J' T3 ){}m
Avec :
T - contrainte de cisaillement,
0 : effort tranchant.
A : section

Le calenl de T max. (y1=0) pour un¢ poutre cylindrique est de l'ordre de:

40
P

3 A4

Torsion des arbres
a) Principe de modélisation :
[ =5 arbres transmetient en général un couple motenr & un rECEPLENT. Ce couple provoque unc torsion de
I’arbre pour un phénomene isotropique, un SySierme linéaire et une section droite{27].

b) Mise en équations et résolution:
La contrainte maximale dans les sections courantes due 3 1a torsion est cxprimeés par

L SO
I—i—-J,D;
R

Certe contrainte de cisailement est en mode permanent sans 1'effel de la fatigue. Le phéromene de
torsion dépend entre autre du regime de fonctionnement. Cette infiuence est régime par la variation de vitesse de
rotation. Quand 1a vitesse est vaniable, on parle de régime transitoire.

En régime transitoire un couple oscillatoire Ct 5'ajoute au couple du régime permanent Cp:

de
Cr=Cp+({Ct=I.—
r=Cp+( .r_fr‘;

Cette addition s'ajoute dans deux cas - lors des démarrages, améts et changements de vitesse et quand le

mouvement de rofation permanent st oscillant
Le calcul des angles de torsion pour un arbre  (n) roues [61] (fig. 2-18) est sous la forme suivante :

Soit un arbre qui comprend [61]:
e «m» roues dont les moments d'inertie sont - 11, 12.....In et les angles de torsion - el o2, a0
e «n-lp troncons d’arbre de longueur L12,L23,....L(n-1,0). siués entre ces rouss avec J12. 723, Jn-Ln)
moment inertie de torsion. Leur expression £si sous la forme:

Jprm™= D4{n-11n} 1o

[ntroduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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Luyara | | |

Fig. 2-18 Torsion d'un arbre avec plusicies roues

La résclution pour toutes les portions daonne]61]:
i ny equations

d*a,
( i T iy LG

~

@ n=1» équations

di* i "
2
Ia. ia% =z -Cas w ~az=Crp. L/(G.Ji
dr* o -o3 - CEj.L?_Ef"(G.jjj)
d> >‘ et i
-lirn—.! . _“a"”;] = Crznl - Cﬂ-f.n < - >_
dr* X
T R CH-.F..'!- Lninf IIr G. Ja1n/
e e "~ "
Xe =
O
Ci;  les couples transmms par les trongons de Uarbre,
G - 1e module 4 dasticité ransversal,

el - angles de rotation.

Ces équations sont linéaires [61] llva«n» inconnues i

o1 wni-1» inconmues Cij. 5100 remplace (d® & dt:}

par u-afa » et on devise les premiéres équations du systéme par [i, puis on soustrail les équations 2 4 2. on

Cij et les o,

Vitesse critique de Torsion

Plusicurs méthodes [3,48]de calonl des vitesses
consiste 4 remplacer (d2a/dt2 ) du sysleme précédent par (~47
dont les racines sont les fréquences propres recherchées[61].

[4] (b} — e/

Si le systémne d'équations 5" écrit sous la forme:

alors:

chiient les « 2., -a;» qu on €lmine en se servant des équations du dewxiéme systéme. On determine, alors. les

critiques de torsion existent. Parm elles, cefle qu
1), Om obtient 1"équation caractéristique du systéme

det. A=0 donne I'équation caractéristique ot ses racines sonl les TEQUENCES Propres.

Iniroduction des défauts mécaniques dans I'éude des machimes tournantes



Chapitre 1 ; Recherche Bibliggraphigue

Clavettes et cannelures
a) Principe de modélisation :
Ces pitces créent du bruit et modifient les pammétres fréquentiefles du comportement vibratoire CES
arbres[61].
En effer. la présence de ces derniers modifie les propriétés mecaniques ef géométriques et inroduisent des
vibrations dues aux jeux de fixation Ces perturbalions se resument 2n o1l
e Modification du moment d'incrtie I. généralement. calculable par les méthodes ces Différences Finis ow des
Fléments Finis. principaiement proche du conlour.
e  Le mouvement oscillatoire induit des problemes de matage ef ¢e chos,
« Les clavettes, cannelures, etc. transforment les valeurs discrétes des vitesses critiques en bandes (ou plages),
« Lesangles vifs et rentrants induisent une conceniralion et unc intensification de contraintes. Ce phénomene
entraine un comportement singulier. souvent, avec depassement local de la limite élasticue, 4 ces endroits,
est fait annuler Mapolicaticn de la loi de HOOK. | ntilisation de la Mécanique de 1a Ruplure est conseillée.

1) Manifestation vibratoire
La présence de ces clavetics <t cannelures entraine le changement des raies [réquenticlles oo

bandes[61].

Fatigue des arbres
[ es arbree en rotatons sont sollicités par plusieurs types de forces. On cite les forces qui ont uns dizection
constante dans I'sspace (poids, forces ducs aux engrenages. a des oTZANEs fixes de disuibutions des fluides. ).
les forces axiales de compression et de traction, les forces de torsion, les forces de flexion simple, composes oU
rotatives et les différentes autres forces =t conmtruintes  themmiques, aérodvmamiques, hydrodynanuques.
électrodynamiques. etc, Ce qui induil des contraintes de fangue alternces[61].

Le phénomene de fatigue st influence par la valeur des contraintes par rapport a la limile élastique =t 1la
présence des endreits 4 concentration de contraintes[G1].

La modélisation du phénoméne de fanigue esL. génénlement, obtenus par la courbe de woler Cette demiére
illustre 1"allure caracténstique de ce phénomene La modélisation mathématique se base sur le nombre de cycle
N (aliemance entre {es contraintes max. et min.) ¢t "amplitude totale absolue entre contramies|61].

o =S5

T - amplitude absolue enre les confraintes Max. & min
§(N)  : fonction de la courbe de WOLER.

Avec

Le calcul du nombre de cycles restant avant rupture (ou durée de vie) Mf est souvent, erroné. La
principale cause de cus erreurs &St due 4 la grande dispersion soUs I"effet d'une muitiude de phénoménes, telles
que la rugosite, la micro-corrosion, les discontinuités de la structure métallorgique, etc. Une estimation pius
précise est obtenue par des conditions expénmentales plus séveres cl sénéralement trop cheres. O adopts.
o¢néralcment, la collecte de plusieurs valewrs 1ssues de la liuémture et V'utilisation des statistiques et des
méthodes de calenl de fiabilig[61].

Le caleul de Nf peut étre converti en nombre d'heures, par le caleul du nombre de cycle des contraimies
totales de flexion, de torsion, de compression/traction et thermiques pour un Iour de rotation et sa multiplication
par la vitesse de rolation et s2 COMVETSion &N tours par minute ou e lours par heure. La correspondance entre Nf
et Hf permettra de calculer HE

Concentration de contraintes
[a concentration des contraintes est, couramment, localisée aux androits de géometne complexes (Lous.

gorges, ramures, eic.). Elle se manifeste par une élévation de I'amplitude des contrainies par rapport 4 d’aumes
endroits (seins) méme proches(3]. La concentraiion de CONraintes peul provoquer le dépassement de la limite
élastique ¢t entrer cans le domaine plastque cu de ruptore]3].Le calcul de l'effet de concentration des
contraintes passe par la théorie de la RDM et | théorie de 1'élasticité. Ona [3]:

M,

o

A

o

. F
o.r.dm :%'”""d”’ = JT.rdm :K.g-err_r.dm=

J
:

o B

[ntroduction des défauts mécamues dans I'étude des machings rownames
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Awvec

- gontrainte normale,

- contminte de torsion,

- rayon de la zone de concenlration des contrainies,
: ryon polaire,

- glément de masss, +

- force de compression &t de traclion.
- moment de flexion,

- peuple de torsion,

; section,

- moment d'inertie.

- moment d'inertie de torsion.

+ distance 4 1axe neutrs.

& ““”}néﬂgmﬂﬂq

Imifes st |

K]

-
E
&
8
.
:
2
%
&
3
|
&
g
g
=1
g
]
=]
g
g
E

Tropr = K . cET.M

Le facteur Ko s'appelle le coetficient de concentration de contramte, Ce facteur dépend du mode de
sollicitation.

Dans la litérature[3], on trouve des formules empiriques de calcul de K¢ pour les rainores, les
épaulements, les trous , etc. Le phénoméne de concentration de contrainte st plus dangerenx efl Gis de= fatige,
Une formule corrigee [14] est, alors, proposée [3]°

Le phénoméne de concentration de contrainte est plus dangereux en cas de fatigue. Upe formule

corrigée [14] est. alors, proposee [3]:
et = K ' Ke . or.dm

Ayec :
K . coefficicnt de pondération qui dépend de -
« du mpport de conmrainte max. / Contrainie MOyenne.
« du nombre de cvcles dans la vie,
s du materiaw

L'effet de cc phénoméne est 4" affaiblir la sructure dans ces endroils donc faire diminuer la durée de vie
avec ung vitesse rapide. Par ailleurs, cette concentration de contrmintes crée des endroits ol les propriéles
mécaniques sont différentes et pouvant Ee considénts comme des trongons particuliers (exemple les gorpes,
scctions différentes. ..

Intensification de contrainte

1’ intensification de contraintes en mécanique de [a rupture désigne |'élévation du niveau des contraintes
aux endroits de présence des défaus singuliers (ex. fesnres). La différence avec le phénomene précédent est tres
grande. On parle ici de P'aptitude du matérian 4 résister a I'amorgage d'une fissure ¢l 5a propagaticn. Cetie
propriété est une caracténstique inirinséque du matérian et est indépendante de la structure[8.59 62] Le calcul
des contrainies issues de 1'intensification se hase sur la théorie de la mécanique de la rupture. La medélisation de
ce phénomene est faite sur deux bases: analytiqus et anlytico-expérimentale. On decrit britvement ici. le
modéle de base développé par IRWIN[S].

K, @ =o N fir. g

Avec:
o . conirainte,
a - taille totale de la fissure (fissure apparente &t microscopigque],
fr®) - fonction théorico-expérimentale exprimant Je facteur de forme dépendant de la géométne de
la pidce,

(r,8) :coordonnes polaires par rapport a la pointe de fissure,
K(r, &) : facteur J’intensité de contrainte.

Introduction des défmis mécaniques dans I'étude des machimes (OUFRANIES
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Ce factenr dépend des modes de sollicitations, urvanis:

le mode 1 : mode de raction,
le mode IT - mode de cisaillement plan,
le mode 11 - mode de cisaillement anti-plan.

le mode mixte  ° couplage de deux ou plusicurs mode entre eux.

Le facteur dintensité de contrainte critique est la propriété mirinseque du matérian, appelé © ténactte
(Kcic). 11 est obtenu expérimentalement ct peut itre trouvs dans la Kittérature specialisée. Ce facteur a les meme
effets que celui de concentration de contraintes mais avec des conséquences plus spectacnlaires et plus graves.

Fluage

Le fluape sc manifeste, souveni, sur les piéces mécaniques soumises 4 des coniraintss dleveées avec
dépassement de la limite d'élasticité. Pour un méme matérian, le Muage dépend de la temperature. Les aciers
industriels fluent 4 partir de 200°et alhages rofractaires 4 base de nickel fluent & partir de 600 [3,61].

Le processus de dégradanon par fluage st d'ordinaire Ic suivant : il y a striction et décohésion des joints des
grains, perpendiculamement 4 la contrainte principale de traction Les décohdsions successives conduisent 4 la
formation des fssures qui sc propagent jusqu'a la rupture.

[ courbe de fluage présente toujours un Aspect logarithmique. I.a déformation initiale est smivie
immédialement par la mise en tension. 1 apparait lrois stades successifs dans 1"évolution du fluage [3.61]:

» Le fluage primaire. ou la vitesse de fluage dimimue fortement,
+  Le deuxizme stade, oil la vitesse du fluage est constante.
e L (roisicme stade, on la vitesse de fluage augmente jusqu'a la rupture.

Ce phénoméne est fortement accéléré par la présence d’un chargement censtant. La mesure du degre de
dégracation est possible avec des moyens techniques adéquats | MICroscopie &lzctronique, rayons X, ..[3,61].

Mauvais alignement

Le défaut de mauvais alignement est. habituellement. lié 4 la disposition des palies (fig. 2-19). En effet,
la noni-coincidence entre les axes de rowlion au nivean des paliers (droits de liaisons) crée ce phénomene. Ce
dernier peut se diviser en trois catégories[3]:les non-lingarites au niveau des paliers. les désalignement Sur 1'arbre
et leses défauts au droit des liaisons.

a) Principe de modelisation :

Lz désalignement cst. souvent, rencontré sur les longues arbres qui nécessitent plusieurs paiicrs. [I est
évident Le désalignement esl. souvent rencontré sur les longs arbres qui necessitent plusieurs paliers. 11 est
évident que les 4xes de ces différents paliers doivenr coiucider 4 chand. lors du fonctionnement en Egune
uominal. Or, 4 chaud, par suite de dilamtions thermiques différentielles, 1'alignement réalisé & froid n'est plus
correct. Par ailleurs, des désalignements progressifs dus & la ditérioration el au tassement du béton interviennent
progressivement en cours d exploitatonf3].

Les droits de liaisons an niveau des bndes de raccordement ont des tolérances de concentricité et de

dicnlarité trés sévéres, mais les problemes surgissent A cause des eTeurs de monege.
Ce defaut est |'une des sources des accidents,  a pour conséquence[3]:

+ Surcharge des paliers qui a pour affet de diminuer |'épaisseur du film d'lwile, d’ausmenter les forces de
viscosité et finalement d'échauffer le palier avec Loutes les conséquences ficheuses qui peuvent sit résulter,

« Décharge des paliers apparition consécutive d'instabilités tourbillonnaires des films d’huile quand les
machines sont équipées de paliers lisses 4 180 degrés. Les mouvements de I"arbre deviennent trés IMpoTEAnNLs
et peuvent entrainer ia destruction des paliers, des garmitures ot des joints d’stanchéite. le blocage des tmains
d’engrenages ef |"usure par COMOSION 50uS CONTAiNIcs aux droits des jonctions entre sous-ensembles, gt

Hypothéses[3]:

« Sane considération de Ia flexion,

«  Arbre linSaire et sans déformation.

s [epoint (1) est considere comme centre du repére (voir fig. 2-19)
e L’excentricité est supposée proportionniclle ax

Iniroduction des défants mécamaues dans 1'émde des machines toUrnantes
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b) Mise en équaticns ct résolution

¥
A i
= A
2 -
_____ Fall p
e
Aiians Fig, 2-19 Schéma d'un désalipnement
e(x)  : différence entre les axes du palier 1 ¢t 2 le long de 'axe x
eix)=(eM) . x,
@ : vitesse de angulaite de rotation,
A : axe de rotation.

La non-linéanté est due 4 I"anisotropie des raideurs des paliers ou des stuctures d’accueil. L'amplitnde
du movvement du centre géométrique des sections droites de arbre différe suivant les directions du plan
transversal. L'orbite n'est plus circulaire, mais ressemble & une ellipse.

Staelb sont les amplitndes de cette ellipse et p le vecteur tournant. on a [3]:

p = a* cos®* ot +~ b* sinot
01l encore -
2p=a+b*+(a®-b) cos 2at
Cette formulation montre une modulaton avec une valeur double de la fréquence de rotation.

¢) Manifestation vibratoire
Le désalignement [3] se manifeste, géncralement, par des fréquences correspondant aux rais HZ, H4,
ete, c-i-d 4 la Zeme. 4eme, harmonique de Ia fréquence de rotation.

Balourds

Il exaste plusieurs types de balourds, on cite : les balourds dans les rotors simples. les balourds des lignes
d’arbres. etc.[3.6,28, 2943 44 56]
Retor simple :Un rotor qui présente un balourd (fig. 11-20) produit. lors de sa rotation, une force centrifuge 4 la
fréquence de rotation, Sa valeur se calcule d aprés 1a formule suivante [6,38);

a) Rotor simple r

Un rotor qu préscntc un balourd (fig, o
2-20y produit, lors de sa rolation, une force

centrifuge 4 la fréquence de rotation. Sa valeur
se caloul d’apres [a formule suivante [6,58]:

=377 -

Fig. 2-20 Un balourd de masse (m ) sur un rayon 1, produit lors de la rotation

de I"arbire nne force centmifuge F

b) Une ligne d’arbre
Pour le cas plus complexe [1,6,28,30,55,56] (fig. 2-21), on défnit un torseur de balourd et on trzite

section par section

Introduction des défants mécaniques dans "étude des machines tournantes
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Soit un rotor d"une machine tournante dont le centre géométrique (Ci), et précisément. d'une section
(At} sensiblement perpendiculaire A la ligne qui joint les centres de ses liaisons (liaisons qui associent le rotor au
stator), Cette ligne est voisine de la ligne de rotation,

1Y)

AN, ; T

i
Ci centre gtométrigue Si

Rotor
_ \ . Ligne = perpendiculaire a
Fig, 2-21 Schema d'un ligne d’arbre 4 section variable |5 ligne des centres des liaisons

Pour une situation normale et en régime stationnaire ; lorsque les movennes des grandeurs d’état qu
definissent le fonctionnement de la machine towrnante, sont constantes, les centres Ci déerivent des trajectoires
fermees diwes de précession A 1'instant (1), 1a période Tp égale 4 la période de rotation Tr.

fTr=1p=2a’w
51 le comportement est lincaire, ces trajectoires sont des ellipses, des circonférences ou des droites (fig.
2-22).

Les ensembles des centres géométriques Ci aux i ¥
mstants ty et 4, = dt (dt<Tp) i i

Ces ensembles constituent Ia ligne de rotation
qui évoluent dane I'espace selon une loi, généralement,
complexe,

g e
F'ig. 2-22 Ligne de rotation avec balourd réparti

Drans ce cas I'évolution dépend, entre mutres, des forces tournantes dues aux balourds. On considérs, ici,
un glément [9.30] (fig. 2-23) de rotor de longueur Axi petite o de masse An 3 un insent iy,

a

Element de rotor a la section Ai médiane r dx l L Bmasse dun 0

AvEC |
Ci centre geoméirique et Gi harycentre massique
-
Par rapport 4 une origine arbitraire CiObi liée au roter. nous pouvons deéfinir le vecteur CiGi dit
d'excentricité avec [6].

—

—

—_—
CiGi| =ei

argument CiGi = &
Y

Introduction des défauts mécaniques dans 1'émde des machines tonrmantes
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Mt —_
Le balourd élémentaire est défini par [6]: bi = Ami CiGi
avee :
bi — Ami ei
argument bi = &
o ]

Torsque Axi tend vers 0, 'ensemble des balourds élémentaires (fig. 2-24) associds & 1’=nsemble des
éléments repérés par les sections Si définit le Torscur des balourds du rotor|é],

lim bi ! O " figne de rotation
e o i ; : i
Avec | s
R résuliante en O, O1.....
M moment résultant en O
M1 moment résuliant ﬂigl
Ml = M+ 00, AR

Tarsur de: huhum:d'un :mtnr“ : : M
Pour un état déterming, le Torseur
des balourds est fixe par mpport au rotor. Fig. 2-24 Torseur des balourds d'un rotor
En un point O quelcongue, de la ligne de rotation, le Torseur des balourds est réductible & une résultante
R et a un couple de moment M ; enun point O1 ses compesantes sont [6];
e o —a
R[ = R
—_— —_— —
My = M+ 00 AR

Le Torseur des balourds engendre des forces tocumantes [#]:
R —

O L f— } —— {WR,0*M}

c) Balourd des lignes d’arbre sous flexion
La déformution élastique des rotors provoque des forces centrifiiges causant un balourd[3.61].

dF =g/ (vi + &) dmi

Avec :
vi : la déflexion de 1a ligne neutre,
i : I'excentricitd au centre de gravitd Gi
dimni : masse d'un flément de arbre,
m(x) :masse indaire par rapport 4 1'axe longimdinale x.
dF : force vectomelle.

La répartition des balourds bi éant deéfinie par : b(x) = e dmsdx

Le Tomseur des forces appliquées est

F =mzl vix) mix) de + &FJ- i) de

M= ©* _[ X y(x) m(x) dx + o _[ x u(x) dx

[ntroduction des c-lﬁfmus mecaniques dans I'étude des machines muﬁaniﬂs
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Couplage

Il faut moter, ici, que les différents phénoménes, agissant sur le comportement statique et dynamique des
arhres. interagissent entre enx. Cette interaction est appelée couplage. Le couplagze des phénoménes deux 4 deux
ou plusizurs a la fois, modifie considérmblement la réponse «habituells » du systéme|3].

I3 méthode de superposition est, alors, une resmiction ; puisquelle ignere lo couplage, mals resie
valable pour certains problémes et pour certaines conditions.

Les phénoménes physiques influengant le compartement des arbres par couplage peuvent éire partages

e lrois calégories [3].

1. Modes de sollicization : les différents types de modes de sollicitation (cisaillement, flexion, compression
traction, Jambage, torsion el U'effet gyroscopique) en se couplant entre eux forment de nowvelles vamantes
différentes des précédentes ; par exemple le couplage de la compression a la fAexaon fait comme si la Agidite
de ['arbre augmentit (modification virtuelle des propriétes meécaniques), de la méme maniére que le
conmplage de Meffer gyroscopique avec la flexion,

2. Environnements of dégradation (vieillissement) : plusisurs de ses aspects influent directement ou 4 long

terme sur le comportement mécanigque. On cite : le fluage, la fatigue, 1effet thermique, Mirradiation, etc. Ces

facteurs modifient physiquement les propriétés mécaniques de la structure tel gue le module de YOUNG.

Aspects structurels ; la présence de formes modifiant 'uniformité de la structure modifie son comporiement,

Ces formes se divisent en deux catézories les formes ardpulicres » (les rainures, les cannelures, gorges el

trous et les formes irréguliéres ( les fissures, cavités, interstices, impureté). Dans ces deux cas, on parle dc

problémes de singularité, Le premier cas est partiellement résolu par la théorie d’élasticité . En introduisant |

Eactenr de concentration de coulraintes. Dans le deuxiéme cas une nouvelle théorie a vu le jour c'cst la

meécanique de la ruptureen introduisant le facteur 1"intensité de coniraintess,

L’'étude du couplage entre phénoménes st complexe et nécessite tout un travail. La modélisation par

discrétisation peut résoudre en partie ce probléme.

(7]

Diverses autres phénoménes

Dans la pratique il existe plusieurs autres défants : la fatigue par flexion rotative. les défauts de montage, les
défauts métallurgiques. les emeurs linnaines de manipulation, les accidents, les calamités naturelles.  Ces easne
seronl pas développés dans note #ude. On ne se limitera qu'aux problémes mécaniques deja cites[3].

2) Arbre Vertical

Les lignes 4 arbres placdes verticalement sont moins fréquentes dans 1'industrie. L'effet du poids sur le
comportement dynamique de ce type d’arbre est réduit par 'absorption de ce dernier par la réaction verticale.
s d autres plidnomnénes interviennent et créent d'autres formes d’anomalies.

La modélisation de la ligne d’arbre, dans ce cas , est globalement semblable au cas horizontal, Cn ne
s'intéresse qu'aux particularités de ce cas, a savoir la flexion et le flambage .

Flexion de I’arbre (cas vertical)
a) Pnncipe de modélisation

balourd simple. §'il v 2 un excés de masse (m) dans une position excentrique par rapport 4 sa position

idéale ou s'il existe une cxcentricité () de I'arbre par rapport & I'axe de rotation, cela provoque un comporiement
dynamique d'une force résultante i la fréquence comrespondanic A la vitesse de rotaion. Clest le modéle de
Jeffcom [29] (fig. 2 -25). y ¥
F

b) Mise en équations et résolution :

Aveo :
w : angle de rotation w = w.1
i : vitesse de rotation o = 2.7 L

=a1-

B . Excentricité par rapport au centre
EEomETique

m, k ¢ : masse (arbre + disque X
rigidite el amortissement de  "arbre (ou
axe)

Fig. 2-25 Position générale d'un disque sur un rotor

Introduction des défiurs mécaniques dans 1'¢tudes des machines iowmantes
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L équation de mouvement du rotor peut élre éerile comme suite [29]:

md? (y+ecoswt) = ky-cy

dt? :
md (z+esinwt)= kz-cz
dr?
Ol BNC0S °
my + ¢y + ky=mew coswl
mz +cz + kz=mew® sinwl
Ou ENCore &
i e]Wf
mr+cer+ kr=m.e_w'.
["aprés [29] la solution de ce systéme forcé | r=rpe™ +ry e
Avec:

A : fréquence propre du systéme

¢} Manifestations vibratoires
Dims ce cas de probleme dynamique, la réponse générale est dominanie en cas ou (Wi =13, omam
svstéme vibrant avec la fréquence excitatrice ¢c-a-d la fréquence de romation fe. Dong un rapport de fréquence
égale & un (1).

Flambage

Lz flambage [37] (fig. [I-26) est un phénoméne touchant principalement les lignes d’arbres verticales. 11
comprend un couplage enire compression ¢f flexion. Sauf qu’ici. on remplace [37] le moment de flexion par la
force axiale ef la distance d’application de cette force (I'excentricité (2) plus la fleche (f) ). Omn s ;

On remplace le moment féchissant M (M=-Fra+e—y)) v i
issue des équations de flexion (cas horizomial), on '
obtient pour [a cas stabique:

ell—C0os px
s (1-cos px)

cos pl
Avec
el
=
2ET

Le calcul dynamigque est semblable an cas de
flexion (cas horizontal) avec un changement de varable
adéquat.

Lrarbre est soumis A des forces de compression

exprimées par les forces extemes et le poids 'arbre, i-x
tels que:
Fig. 2-26 Phénoméne de flambage sur un arbre vertical
Nix) =P+ {mix) =ro.Sixl.x}l.g
Avec :
Ro ; masse volumigue du matéran,
Alx) s=cton d’arbre d la posidon x,
X : abscisse,
mix} . masse linéaire,
g » accéleration lemestre,

Introduction des défauts mécaniques dans I'éude des machines tournantes
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. N Fréquences
2.2.1.3 Complément d’étude Propres [Hz]
Soit les phénumenes suvants ©
100

a) Les fréquences propres directes et rémogrades el les
vitesses criligues ; le calcul des vilesses critiques, pour
I'exemple (fig. 2-27) d’un arbre vertical avec upe masse €n - g
porte 4 faux, donne le résultat graphicue smvant[3]

Les fréquences propres evoluent en fonction des =4
vitesses de rotatien, les poinis A et B representent les )
fréquences du 17 et 2™ mode pour une vilesse de rolation
nulle, Par la suite, il peut arriver, comme c'est le cas icl pour 4
le premier mode, 1'éclatcment des fréquences propres en
denx - directe (courbe C) et rétrograde (courbe D). Cet g e e e .
Sclalement est di aux couplages gyroscopiques. Le ;
mouvement est direct quand ['orbite du cenire de gravits 3060 100 Rotations [Hz)
:.d.g&lcmﬁmescnsmle-:c!uidelumtadm I est dit : ; s
rétrograde dans le sens contraire des fréquences critiques(3]. Fig. 2:27 Fréquences propres direcles et rétrograde

— Bissectrice

La détermination des fréquences critiques est obtenue par interscction de la bissectrice avec les
courbes du ler et 2eme mode On voit t qu'il ¥ a une différence entre les fréquences propres ct les vitesses
critiques|3].

b) Les méthodes «simplifiée » et «compléres» et le facteur de correction([9] : quand on procéde & 1"érude des
mouvements de fexion des poutres droites uniformes. on observe que les sections droites toument el st
déforment. Si on néglige les effets de la miation et de la déformation des sections, souvent appelés «effets
secandaires », les sections droites restent perpendiculares 4 l'axe de romadon|3].

La théorie qui prend en compte la rofation et la déformation des sections st appelée «théorie compleie »
tandis que celle qui néglige ces eflets est appelée «théorie simplifice » .Le calcul avec les équations simplifices
est genéralement suffisant mais pour ceriains Cas une correction des résultats théoriques doit ére opérée[3].

Ln effct. les résultats expérimentaux semblent érre la référence, I'expérience[2] a montré que I'écar entre
les résultats théoriques «exactes» et expérimentaux sont faibles d’ordre 1%. Les ermreurs communement
commises sont dues 4 une mauvaise appréciation des conditions aux limites. Par ailleurs. les coefficients[3]
établics dans les calculs théeriques (constanics d'intépration dépendant des condinons aux lirmites) sont cormiges
en tenant compte des wasses additipnnclles at de la forme d= la section [3]:

» Le rapport m0/m, (my) masse 4 I'extrémitg et (m) la masss de powtre,

Le rapport LD, L longueur et D diamétre d’une poutre 4 section circulaire pleine,

Le rapport Lfe, L longueur et & épaisseur d’une poutre i section parali€lépipede,

Le rapport I/ { D¥ + De?, L longueur, Di et De diamétres intérieur cl extéricur d'unc poure Creuss.

Ces corrections se bouvent dans des tableanx specialisés et pewvent &re cbtenues par calcul avec les
méthodes complétes[3].

¢) L aspect isotropique ou 1anisotropigue du matérian,
d) La liaison de I'arbre avec ses appuis fait de cot organe dépendant mécaniquement du reste (€xp. La
rigidité de 1"arbre dépend de la rigidit¢ des paliers, elc.).

7.2.2 Modélisation d’un roulement 2 billes
2.2.2.1 Généralités
Problématique

Les roulements, vo les défants qu'ils comportent. sont des sources de vibrations sons forme de bruits en
spectres de raies ou spectre de bunde dans l¢ domaine des hautes fréquences.

Tl existe dans la littéramre deux grandes approches. La premiére consistc 4 modéliser le roulement
comme structure & rigidité et la deuxiéme consiste & modeliser I'aspect fréquentiel des vibrations émises par les
roulements La modélisation de 1"aspect frequentiel, mspmmderaiﬁmenspecmdﬂhande, st donnée par
[3,7] Plusieurs aspects du comportement des roulements ainsi que les anomalies qui leur son lies sont largement
développées dans le chapitre L
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2.2.2.2 Modélisation des principaux phénoménes régissants le

comportement mécanique des roulements

1) Modélisation fréquentielle
a) Les spectres de raies:

Les fréquences des raies sont fonction de la géométrie du roulement (fig. 2-28) et de la vitesse de

rotation|3],

n - ravon du chemin de roulement interme,

——— I

= - ravon du chemin de roulement exteme,

s { i ) ot tg : rayon des Eléments toumants,
/f } N RS 17 - ravon du train d°éléments ronlants,
4 R . S n ; nombre des éléments tournants,
i i v i ‘,\,;j’*} \ Ny : vitesse de la bague interne farbre),
] L r1) '.'xf!f | Ny : vitesse du train d’cléments roulant,
0 | e 5 '},f ,ll | Wy ; vitesse rotarionmelle des éléments,
WA f‘—“\ Y rg{'?‘ff{ = )J fi : frdquence de rotation fondamentale,
bR ¥ ‘\1\_ N e/ fr : Fréquence fondamentale rotationnelle du tain,
g ,/‘\—1’*6/ NS f - fréquence rotationnelle fondamental des éléments.
) le \ ;f::“’ f, : frdquence due au chemin de roulement interne,
T f, : fréguence due au chemin de ronlement exteme.

Fig. 2-28 Schéma d'un roulement

Si e Jeu de fonctionnement est néghigeable, om a

Pour MNp el N vilesses de rotation des éléments et des billes
EXPrimEes par

Les cing fréguences discrétes prédominantes sonl ©

Cette raic est induite par un désalignement ou un excentrement

Cette raie est induite i Iirrdgularité d’un élément roulant dans Ia cage :

Cette raie est induite par les défauts sur les pistes infeme ou exieme ou 4
I'écaillage. Le développement du pombre des écaillages influe sur le
développement du nombre des harmomques de celie rie

Cette raie est induite par unc imégulariié sur le chemin inteme.
L’amplitude des harmonpiques augmente avec "augmeniation de ces
poinis defectueny.

Cette raie est induite par les imégulacités el les défauts du chemn de
roulement externe.

b &
£ +?"2

Fy
Np=—=N;

rp

= NR
Je =23
N

=
Jr =g

Contrairement aux défauts sur les billes, les défauts sur les pistes engendrent des excitations
indépendantss de I"orientation des billes, Les fréquences 1 et 12 sont alors fixes.

Introduction des défaul;s mécaniques dans 1'étude des machines tournantes
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Une autre forme de formulatdon existe | 7], introdwsant 1"angle de contact (g 2.29)
B fr : fréguence de Totation,
o £y : fréguence du défaut sur fa piste externe,
i £, : fréquence du défaut sur la piste interne,
fy : fréguence du défant sur fa bille,
fic : fréquence sur la cage.

DE : diametre de 1a bille
DR : diamétre moyen du roufement.

Les Fréquences d identification ;
n D
f2=—fi(l———
f2=5 FQA=rnesh)

25 s By

M
L= i+ s

Fig. 2-29 Schéma d"une bille de ronlement
DB DE
B =—— fr| {1 = {(—=—cos §¥
B=r ﬁ{{ (o e ) }

fo=g -2 cos )
b} Les spectres da bande

Dans I"étude précedente, on a vu que ["évolution des P'
détérorations eniraine le passage progressit du specire de v (w—
mies an spectre de hande: par le processns smivant @ le s’f-

2 \J,

développemeni du défaut fait amplifier "amplitude et
I"augmentation du nombre des défaurs fan accrofire le

nombre des harmoniques[3]. Fig, 2-30 Le passage d'unc bille sur une

defectuosité provogquant un choc

Cette méthode miroduit Ia théore du choc appliquée aux roulements. Soit 'exemple d’une bille roulant
sans glisser le long de 1a piste extédenre (fig. 2.30) et possédant un wou de la largeur &Lorsquielle se trouve an
drott du rou, il résulte une discontinuité des efforts soit un choc, Si la vitesse linéaire de la bille est v la durée
T du choc est alors[3]: T=(&/v)

La réponse de la structure 4 oo choc est une oscillation amortie. Sa fidquence est celle des modes
excités. Les fréquences prédominantes sont dues aux défauts des cages. Elles sont dans la gamme |1 kHz 430
kHz]. La forme de 1'oscillation amortie dépend de 'amortissement est principalement induite par les forces de
cisaillement an droit du film d'huile. Ces impulsions, généralement s"évanouissent, mais vu le nombre important
de ces derniéres, vui gqu'elles n'omt pas le temps pour &tre absorbZes par la structure, Om a alors une
représentation en bandes[3].La rugosité de 1a surface et les défants de montage provoquent des bruits au début du
service[3].

2) Modélisation de la rigidité

La modélisation d’un roulement n'est pas chose facile, vu la difficulté d'approcher de son comporiement
cotnplexe. Plusiewrs autewrs (J. Perret Liaudet DTS/ECL[21]) ont étudic cemtains aspecis de son compoartent, et
ont considére que le roulement a la caractéristigue d'un amortissement faible, comme um transmetteur de
vibrations par voie « solidienne » (Harris 1980 et Eschmann 1985[21]) 'ont considéré comme scurce de non-
lingarité, étant donné ses camactéristiques élasto-dynamiques. (Krempst 1991[217) 4 associé le jeu et les contacts
Hertziens enmre ses £léments roulints ot les chemins de roulement comme cause du probléme de saul.

Etant donné que le calcul dynamique se base sur la connaissance de la mideur, le calcul de cette propricte
pour lzs roulements est trés ardu, plusieurs auteurs [21] ont proposé des méthodes d'estimation de cefte
propricté.  Leur calcul se base swr une linéarisation des termes de raideur autour d'une position d”équilibre
correspondant au chargement statique ou quasi-statique d'un roulemeni,

Une premiére approche, simpliste, consiste # considérer une raideur radiale, généralement, anisotropique et
unc raideur axiale (modéle & paramétres concentrés [21]). Ces raideurs sont évaluges pour des cas de charges
distinctes ; ce qui signifie un découplage du phénoméne de flexion de celui de traction/compression, de plus
1'arbre est supposé libre en rotation selon les plans de flexion. Or, cette approche est limitée pour les cas des
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roulements 4 rouleaux et les butds, Plusienrs mavaux [21] avee cette approche simplifide ont montré qu’elle ne
permnet pas de prendre en comple de maniére fidéle les mécanismes de transfert vibratoire.

a) Modélisation de déplacements[21]:
Aussi depuis les années 1980, plusieurs auteurs ont proposé d’améliorer ces modeles en prenant en
compte les couplages entrent les différsnts mouvements relatifs des bagoes intérisures et extémenrss. Dans ce
sens, Rajab (1982) (fig. 2-31) a propose d'introduire les couplages,

e

.L"-, ﬁ : //
Fr ar \\.E,// !
| Fa : force maximale,
E, : force radiale,
M, : Moment,
: B . Déflexion angulaire,
:/_ 8. * Déflexion radiale,

T : pitch radins

N Fig 2-31 Schéma des forces, modéle de RAJAB (1982)

Soit un roulement dont la bague miéricure est chargée par une force Fr et un moment Mb avec Iz bague
extérieur fixe. Le calcul de la raideur d'un tel systéme d"équation non-linéaire en équilibre statique donme,
A partic des solutions des déplacements radiales ox ef rotation &, an aura;
K, =Fr/& Ko =Fr/8
Kg =Mbdr Kgs =Mb'8
La raideur est devenus tne matrice de raideur [K] d'ordre (02).Cette démarche a 8té validée par rapport
aux modéles simplifiés, Lim (1990}, et de maniére expérimentale, par De Mul (1989}

b Méthade des éléments finis [21]:
: - (b ,x’é Arbre flexible (W
£ princ IECrIct ces = oy THmmman:

modélisations réside dans le fait quielles A s Seaaaan
peuvent  s'imsérer  de  maniére  simple, P Smmann ; Saisin ——
(introduction de matrices généralisees) dins des ¢ i Qs e, S oam o /
modéles anssi sophistigués que ceux introduits Hre
par la méthode des éléments finis. En fonction T
des dimensions des cratéres, on peut considérer s
un ensernble de nouds réparlis sur le pourtour e
de la bague extérieure Lim (1994, 1991) (fig. 2- = —r
12) ou un seul point. —

TR,
HH H,
THE T

Flaque flexible

|
>

Fig. 2-32 Représentation en éléments finis d’un roulement
Parmi les problémes, le couplage entre bague intérigure et extérisur Lim (1990)

c) Méthode des forces générlises[21]:

La tendance actuelle semble s'oriemter vers une prise en compte des défauts géométriques dans
1'élaboradon de modéles qui demeurent toutzfois linéaires, exemple le modale de Yhiand (1592),

Depuis 1989, il apparst des modéles généraux, De Mull (1989), Lim (19990, 1991), permettant de
prendre en compte les couplages entre 'ensemble des déplacements genéralisés de la bague intéricurc dans son
mowvemnent par rapport 4 la bague extérieure.

Dans ca cas, en lindanisant 1"équation matricielle reliant les efforts aux dépiacements, on obhient :

[K1= [B{F}/a{x}"]
Avec :
{F} : chargement quelconque sur la bague intérieure {supposée ngide),
{x} : déplacements généralisés de la bague intérizure par rapport 4 la bague exténcure,
[K] : matrice de rigidité carrée et symetrique d'ordre (U35).
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2.2.3 Modélisation du palier lisse
2.2.3.1 Généralités

Problématique

Généralement. la modélisation des palicrs lisses passe par la résclution des équations Rynolds. Plusicurs
auteurs [29] ont travaillé sur ce point el ont introduit d'autres phénomenes.

A Tarrét, la pénératrice inférieure de 1'arbre est en contact avec la genératrice inférieure du coussinet
lisse. Dés le démarmge, des forces de viscosilé prennent naissance. Un film d’huile se forme. Les phénomenes
vibratoires sont soit Liés 4 la mideur du flm d huile, suil & I'angle d'attinede, soit & I'mstabilité tourbillonnaire{3].

2.2.3.2 Modélisation des principaux phénoménes régissants le

comportement mécanique des paliers lisses

On présente, icl, une synthéss des travaux de Hord (1959), Abdul-Wahab (1982), Lund (1390} et Frénc
et col (1990) pour le caleul de la raideor du film d hoile [29] (fig. 2-33).

Le comporiement dynamique d'un film d'huile est régit par la loi [29] suivante: W

Fp+W=10 xﬁggﬁﬁh.
Fp : Réaction engendrée par le hubrifiant G [ ‘ggﬁﬁwﬂ‘ '“"':Eﬂ
W - autres charges N_ﬁgg::{ 42y
i 4
2N N0 4
) S
Fig. 2-33 Schéma d’un palier lisse soumis 4 des forces tﬁrﬂ:gh | H\fé{\
THETe | P
e e
. - : ? st Fp E \_/
Le systeme d'équation différentiefle s'écrit [29]: —_— o

AFx = (Fx/G).Ax +(Fx/3). Ay +H{ERE ) A +(FHF )4y ~..
AFy = (EFy/B). e +(Fy!8). Ay +(Fy/& j. A (VG )4y ~..

O arrive au systéme matnciztle [29]:

AFx A rﬂr )
T lem) T vl
| 4P J EN | 4
Les lenmes K et C sont dépendantes de la vitesse de rotation[29]
~ ; :
(Fe'dk) (Fdy) | [ (aE ) (FG )
K[ = et fC]- ] o
(Fyicx) (Fy'cy) (Fw'cx ) (Ayidy )

-~
On reviendra, en détail. sur le calcul de ces paramétres au chapitre IT1

Remargues: FRENE et COL (1990) [29] ont démentré cxpérimentalement que K est correct mais pas C,
BONNEAU (1988) a réalisé une etude analytique de linéarisation qui a domne des résultats
satisfaisants pour les paliers infiniment court{29].
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2.2.4 Modélisation de I’engrenage
2.2.4.1 Généralités

Problématique

Un probléme ardu pour les théoriciens est la modélisation des engrenages. Souvent, une dent
d’engrenage n’est sollicitée que pour une certaine pétiode par contact du pignon menant avec la roue menée{3].

1.a modélisation des rones d’engrenages est basée sur la modélisation de sa mideur. Or, ici, la raideur
dépend de plusicurs facteurs influanis. Parmi ces facteurs, les caractéristiques géométriques &t mécaniques des
engrenages, leur positionnement, Ia qualité et I'épaisseur d huilef3].

La théorie de calcul sz base sur la résolution des équations de RYNOLDS. Or, les résultats obtenus sont
incampatibles avec la mgosité de surface. La méthode de ERTEL & GRURBIN (1945) [3] intraduit la théorie de
la lubrification élasto-hydrodynamique L.EH Iis ont gjouté deux paramétres 4 1z théonie de base (RYNOLDS)
la déformation scus charge des surfaces ef I'augmentation de la viscosité en fonction de la pression|3].

2.2.4.2 Modélisation des principaux phénomeénes régissants le

comportement mécanique des engrenages
[a modelisarion des engrenages dépend de deux facteurs importants Je film d’huile et I'engrenage.

1) Caleul de la raideur du film d’huile
La connaissance de 1’épaisseur d"huile nous permet de calculer et dintroduire Ja rigidité du film d’huile
en complément de la rigidité des dents engrenées, Le calcul de |'épaisseur h selon la méthode LEH [3] est

-~ 0,148
W
Aovvec
G : paramétres dépendant des données géométriques ¢lastiques du matérian,
LP . parametre de lubnfication de I"ule;
N : vitesse de Totation

W/l ;charge lindique, | . étant la longueur de contact.
Les valeurs de h sont souvent cormigées pour tenir compte de ka rugosité, des déformations sous charge,
des sons-alimentations en huile.

2) Calcul de la raideur d’engrenage
La modélisation des engrenages 2n régime dynamicue présente plusieurs aspect, dont [3]:
¢ La modélisation des engrenages,
e Liaisons enire cngrenages.
=  Erreur de transmmssion,
s  L'éeart de forme.

a) Modélisation des engrenages[20,21,22 73]

Pour des raisons de simplicité, les travaux de modélisation dn comportement dynamique des engrenages
se sonL dés 1'origine, orientés vers des représentations 4 paramétres concentrés, Une premiére modélisation
consiste 3 assimiler les engrenages 4 des cylindres rigides lies par une raideur d’engrénement, Tuplin
(1950,1953,1958), Zeman (1957), Strauch (1953) (fig. [1-34).

Cette représentation est plus ou moins
précise de la déformés de comtact, flexion de dent,
déformée de jante et sous jante. Par la suile des
travaux de SEIREG (1966), HAMAD et SEIRCEG

(1979, 1980) ont démontré la carence de ce modéle Hmetin iniee. O £
qui néglige le mouvement de flexion ef son i
couplage avec la torsion HAGIWARA [DA et

KIKUCHI ¢1981) ont confimmé expérimentalement A
ces tendances. -

Parmi les autrcs limites du modéle &
paramétres CONCentires, on ciie |

Fig. 2-34 Modéle torsivnel de base
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e Limites d'application aux roucs A veiles minces (aéronautiue). Des deuls sont inactives pour des
fréquences propres considérées,
» Limites d’application aux engrenages larges, 'angle de torsion varie avec la largeur,

Parmi les avtres modéles 4 paramétres concentrés on cite cehui de Kigilkay (1984) et le modele planetaire
de Bovd et Pike (1985) (fig. [1-33-36).

Flanes 4

vy 3 TA
i _}‘l'; -

\‘.1'5'_:_1‘,
5 s

Obﬂ;"

n:"f-::"ul Uoge Rygr Bz Ly

Fig. 2- 35 Modéles 4 paramétres concentnés Fig. 2-36 Modéle masse-ressort d'un train planétaire
o cite celui de KUCUKAY (1984) de BOYD et PIKE (1985)

b) Liaiscns entre engrenages[20,21 22 23]

Problématique

En aénéral, en fonction du probléme, U y a considération ou non du couplage des engrénements des
arbres. Dans cette approche il y a deux tendances : La premiére ignore teute raideur d'engrénement Rieger
(1969), Guilhen (1988), on parlc la dynamique des roters. La deuxiéme considére la mideur d’engrétnement

Selon la seconde tendance, des hypothéses doivent Sire Cruses |

Hypothéses cindmalique
s Les conditions de contacl entre flancs actifs sonl contrdlées par une cinématique infime (corps
rigide) Velex (1988).

»  On exclut tout contact entre profils non conjugués,
e L'aire de contact et sa variation dans le temps sont connues =t sont indépendant des effors de
fransImission

Hypothéses de comportement des matériaus

¢ La liaison antre roues dentées est ¢lastique et linéaire sur les plans d'actions

e La raideor de ce dernier est considérée discontinue, plusieurs modéles[3] existent pour représenier

et approcher Ie plus le comportement récl.

La raideur d’engrénement résulte ainsi de la mise en série de raideurs associces au contact, a la
déformée globale des dents (flexion et pivotement sur la jante). de la sous jante et du voile. Pour le cas des
engrenages droits, unc analyse bidimensionnelle et possible, il y a la considération d'une déformée globale et de
|"écrasement localisé en zone de contact (théorie de Herz 18$82). Pour des engrenages dc formes complexes (
hélicoidales, coniques...) ofi la présence du probléme de désalignement, nécessite une modélisation plus
sophistiquée. Tobe et Inoue (1977) appliquent la théorie des plaques. Sainsot (1989) a intraduit puis appliqué La
méthode des éléments fnis. ['antres techniques existent comme : les prismes finis, les équations mtégrales. leg
différences finis et les transformations conformes.

Introduction des défants mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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Variation de la mudenr

La variation de la raiderr a évolué, depuis 1'élaboration des premiers modeles. Au débult, la variation de
la raideur a été estimée néghgeable et par conséquent, elie a ¢été considérée constante. Le modéle de Tuplin
(1050, 1053 . 1957) (fig. 2-37) a imroduit nne raideur d'engrénement constante et moedélise excitation
extérieure due aux erreurs de profils par des coins de géomeétrie différentes

Cette approche de Velex (1988) e a montre & Wy
ses limites. Une autre modélisation, de plusieurs »
auteurs, considére la raidenr d'cnprénement vanable !
k
) W

en fonction du temps. Cetie représentation est
ﬁ%%ﬂ\“‘h‘&%ﬁ

destinée 4 simuler les vanations de longuenr de
contact au cours do mouvement, Ceci conduit & des
équations du mouvement cennues sous le nom
d’équations  de  Mathien-Hill. Ces  derméres
n'admettent pas de solutions smalytiques et dans
certaines gammes de fréquences présenient des
fsques de mouvement instables.

iﬁ’//ﬂfg/fﬁ;’;’////ﬂ?ffﬁﬁ

Fig. 2-37 Modéle de TUPLINM

La forme normale des solutions de ces équations proposé par Flequet (1883) est

— it |
Aver: X=e gﬁ}
g(t) : fonction périodique,
¥ - exposant caractéristique conditionnant la stabilite de la solution.
i raideur

L'engrénement est une [liaison i
dissipative — — ===

5i les fondements théoriques . ([ ]
associds aux calouls de déformdes des | ’7 [«
dentures et anx élémenis éastiques ) I |
apparaissent établis, la camcténsation des mm. ‘ .- J Ll
pertes d'énergie dans I'engrénement pose .
des problémes [3]. Contact de la dent n®1 temps

>

Fig. 2-38 Variaticn théorigue et simple de la raideur

L'influence des forces de frottements sur 1'équilibre dvnamique des engremages est introduite par
l'intermédiaire de coeflicients de frottement. ida et Col (1985), Lin et Yang (1980), Boyd et Pike (1985). La
considération de ces cocfficicnts ¢st relativement imprécise. Les auteurs utilise un ou plusieurs amortisseurs
visqueux linéaires. Harpersheidt (1984) trouve expénmentalement le facteur damortissement tel que

fj= 0245 ¥ 10 11
Dee travaux ont montré des variations importantes entre les valeurs trouvées dans la littératurs. La
mesure précisc de ce facteur semble étre un probléme sérieux dans le caleul dynamique des machines tournantes.

c) Erreur de transmission [20,21,22,23]

L'errenr de transmission définie par Haris (1958) représemte 1'écart de position des engrenages cn
fonctivnnement par rappert & un état de référence théorique dengrenages indéformables. Elle est frégquemment
rapportée sur le plan d'action théorique. Munro (1989) (fig. 2-3%) montre les différentes valeurs associées
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Position théorique cAa= Ay A0
Position actuclle D Aa+ (TEVR;

S ap \ %X

Position actuel en termes lindaires | A-R. + (T.E) = &Ry +(T.E)

Avjourd’hui, il est admis que Uermeur déd
transmission comstitue un¢ image intéressante  du
comportement dynamique de trains d'engrensges el
qu'elle peut étre reliée an niveau de bruil relevé sur ces
apparedls, Favra et Col (1990). Ry, Z;

Une premiére approximation consiste A
considérer I'erreur de transmission quasi-siatique sous 2 &2

Pignon

charge comme une source d'excitation du systéme

d’engrenage. Roue
Fig, 2-39 Définition de Uerreur de transmission (MUNRO)

L erreur de transmission peut étre mesurée, Smith et Fcheverria-Villagomez (1991) et peut &tre urilisse
dans un contexte mdustriel, Elle présente, alors, un inférét, certain pour une premiére approche. mais elle masque
un ceriain nombre de caractéristiques d’engrénement (les flexibilité des arbres, paliers et carters, ) Blankenship
et Singh (1992). Des remarques sur son utilisation sont nécessaires |
1. Les erreurs de fransmission quasi-siatique ne sont pas les premiéres sources d'excitation mais elles sont wne
conséquence des conditions de contact mstanianiées entre flancs actfs,

2. La transition entre statique et dynamique peut s accompagner ¢e singulanies,

3. L'erreur de transmission n’est pas unique.

4. L'utilisation de P'emrenr de tansmission dans les cas de trains multiétages, truins planétaires, satellite
couronne) masque d’autres phénomeénes (vitesses super critique), Velex (1988) et Saada (1992

5. La notion d erreur de transmission combine des déplacements de corps rigides et ceux élastiques.

d) L écart de forme[20,21,32,23]
La modélisation sans écarts de formes suppose des profils de dents parfaits, contact enire dents sans
changement des plans d’actions. Cette simplification permet de faire une premiére approche linéaire

Modele de STRAUCH 1983 NAKADA et KTAGWA 1956
Cz systéme est rézie par [20,21.22,23]:
MiEi+Cx+K(t)x=F,

ou
Mi+Cx+ K [1-adnat)x=F,
ko : raideur moyenne,
o - variation relative de Ia raideur denprenage,
i - fonction de forme représentative des variations de raideur,
n@e ;0T harmenigque de la pulsation @,
Fa : charge ransrmse,
Fig, 2-40 Modéle de STRAUCH et all x ﬁfﬁﬁf&ﬁc entre dentures (erreur de fransmission dans ce cas)

[Ine solution particuliére et stable sous forme de développement asymptotique est sous la forme
X=X+ dxr+ a*xzt...

Cette solution est reportée i 1"équation principale avec unc égalisation des termes du mémes ordre.
Lintroduction de I'écart de forme et I'analyse de leurs influences sur le compomement dynamique de
transmissions mécaniques demeurent largement du domaine de la recherche.

Certaines caractéristiques de la réponse dynamique de la denture avec écart de forme peuvent ére
déduites d une analyse comparable A celle pour des profils parfails :

Introduction des d-:*'.!_'auts meécaniques dans I'étude des machines tournantes
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.. Modéle de d’engrenage avec deart de forme, Singh 1992 [20,21,23 73]

gy
o Kij{L} Sii{l.'ll 2 = ; .
’ l \\ s s errenr de ransmission msianiang
; K : raideur d'engrénement
e i i
- l"L A /’)1 \ F : chareement nominale

h\mﬂ Fo
Fig. 241 Schéma d’un modéle d engrenage avec intreduction de 1'effet de I'erreur de transmission

Remargue : Plusieurs types de c2 modéle existent on n’a représente que celin-ci.
L équation differentielle régissant o svsteme o5t [20,2] 22 23]

My+Cy+ K l+ap(nagt))y=Fy +F(jout)

La solution de ce systéma non linéaire passe par I'introduction de la contribution &x supplémentaire due
4 F(jo 1) (voir méthodes de résolution des systémes non linéaires).
y=x+

2.2.5 Modélisation d’un Accouplement (Cardan)
2.2.5.1 Généralités

Problématique

La résolution des problémes mécaniques pour les jeints d'accouplements simples tels que les joints
élastiques et accouplements rigides ne présente pas une trés grande difficulté. Le probléme s¢ pose pour le cas
des joints complexes ef 1z cas ofl il ¥ a association de joints (exsmple le cardan) avec un arbre mtermédiaire.

Le joint est, généralement, modélisé par une raideur Kj. calculée sur la hase de 1"équilibre statique([53].

2.2.5.2 Modélisation des principaux phénoménes régissants le

comportement mécanique des accouplements
La modélisation du cardan, passe par le calenl des efforts mécaniques sollicitant et se fait en se basant
sur le comportement cinématique [53] (fig, 2-42) (voir détailles au chapitre [1-1.4) de ce denier.

RHEEEI 8,/
1) Comportement cinématique 7 g
Sachant que [53]: / il
. - / =y
et &=Frds i {7 a 5
x S i
tg 8, = tg )y cos (a) ) if
@ ®
de méme 77¢ = igd,(cos@) —1) Fig. 2-42 Comporiement cinérmatique

D, 1+ rgégﬁ‘ﬂac’ﬂs{a}
e " J—sin ), s Ha)

Ce rapport est maximal pour 8; = 90°/270° et minimal pour ; = 0°/180°.
Le coefficient de vanation dans le cycle cst défini par [33]:

I-'I- = (mE }m = (mz }:n:u:

&
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2) Force axiale

Avec

La force axiale est estimee égale 3 [33]:

T |

Reos. (o)
ik s moment de torsion,
i : coefficient de frofttement,
o s angle de désalignement,
R : TAyCn

3) Force radiale

Avec[33] :
) A B L C
A_-Tmsa'ﬂ(rgq t+iga.) - T Ei
o GD-SH (E+G) T i h i
B=f1—{i‘g.u trg.az} _— == C}_._D; a=p®
LG 1 % % % i
; ; G, E F | H
C= Tw&gai tiga,) (] =]
; ==0— 0=
D= T%{Ig.al +iga,) 75 T o 7
4 =B =T%% -"‘fl TB? G l TD-.
I | G Fig. 2-43 Forces radiale
sin a.
Co=D=Y- :
: ] H cosa,

Le signe (+/-) dépendra du tvpe de confignmtion Z ou W [533] (fig. 2-44).

Armangement £
ﬂ O concourant
P 2
Fig. 2~44 Arrangement Z & W
Arrangement W
O quelcongue
4) Evolution de (©+/®2) en fonction de I’angle a [53] ’
Ua
d’ﬁ e et {}_M
‘ 1
06 o 0.28
0.0 U
0.6
o o 702 ... H
a0 L8 270 B o = v
Fig. 245 Fvolution de "erreur de transmission Fig. 2-46 Evolution de ¢ et du coefficient 1 en
avec I"angle de rotation fonction de 'angle de désalignement
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Les principaux phénomenes sont:
a) llexion
I.a medélisation la plus couramment utilisée [33] (fig. 2-47est la suivante pour un cas symetrique,

| ki TKZ |k|| !‘qlkjﬁ“%!

Dans cette modelisation]33], on remargue
que vu la petite dimension des arbres entrs demx
paliers sucuessils ou entre palier 2t joint de cardan ils
sont représentés par des raideurs, Le joint de cardan : = K
el Iud aussi représemté par nne midenr. Seul 1"arbre K ]
intcrmcédiaire ¢st représenté avec une poulrc aved

IMASSE CONCENLTE. k2 k2
kl § k1
A TR
Fig. 2- 47 Schéma de medélisation d'un cardan
b) torsion
H! B:' E] 91 rj} 'H'5

Dans ce cas, on peut atiliser la
modélisation éncroétique pour le caleul ™™ N}~
des rigidités équivalentes (fig. 2-48), z
apres caloul, om trowve: I i

!

-\)in_:‘ P |(.!r s IJ)J‘T
Ss=(+ 0 B

5 B 6 6
;I‘a#kjﬁ-ﬁf-—mw g"u g Hg

Fig. 2-48 Schéma de modélisation d'un cardam en lorsion

2.2.6 Modélisation de Transmission par Courroie
2.2.6.1 Généralités

Problématique

La résolution des problémes mécaniques pour les transmissions internes souples constituées, souvent,
par des poulies et des courrcies est relativement difficile vu le la diversité des types de courroies et la connexion
mécanigue par frottement complexe entre ponlie-courroie [3,47,21] (fiz. 1149).

On considére une représentation simplifiée du probléme. Le systéme est généralement modélise par une
raidenr K équivalente,

2.2.6.2 Modélisation des principaux phénoménes régissants le
comportement mécanique des accouplements

On sait 4 apres [21] que

k= (Ec Sc B)Le

Avec he
Ee - module d'élasticité longitudinal de la courroie,

Ec : section transversale dc courroie,

H - longueur du lien tendi, v
Le : coefficient dépendant du type de courroie et de la K

tension de montage  1<b=2.

Fig. 2-49 Modéle de ransmission par courroic
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2.3 Fiabilité des organes de machines et interdépendance
2.3.1 Fiabilité

La Mabilité [9] ou "Reliability” est une camcténstique d'un dispositif exprimee par la probabilité qu'il
accomplisse une fonction requuse dans des conditions données. pendant un lemps donné. Elle fabilité est

caractérisée par [4]:

1. Probabilité,

2. L'accomplissement d'une fonction requise i.¢. la fonction de 'organe,

3. Des conditions données relarives 4 I'environnement et l'utilisarion (contraintes chinuques et physiques...)..

-

L temps., le nombre de cycles e,

Dans la premiére catégorie, on peut introduire le taux de défaillance de chaque organc ct les différentes
données statistiques comme outil de calcul de la probabilité, Dans la deuxiéme catégorie, on introduit les
phénoménes mécaniques de chargement et de sollicitation tels que la répartition des efforts ou la fatigue des
matérianx, Duns la Uroisiéme catégoric, on introduit les différents tvpes de dégradations tels que : l'usure et
I'érosion, la corrosion, la chaleur, 'humidite, etc. Dans la quamiéme catégorie, on tient compte du temps.

A, Probabalité

A MNivean dn défam

Chaque organe de machine possédc un tanx
max

de défaillance qui varie selon la phase de defaillances.

péricde précoces, période de défaillances 4 taux

constants el Ja période des défaillances dusure. Clest

la conrbe de baignoire [9] (voir fig. 11.50). min ternps
Chagque organe de machines 4 des causes .

définis pour sa délaillance,

Fig. 2-50 Evolution d un defaut

L'engrenage a les modes de défaillance suivants : 'usure (diminution des cowes). les détériorations
superficielles (pigires), la rupture par fatigue et le grippage. Le roulement a les modes suivans : 'usure (erosion,
orippage. atc.). 'écoulement plastique (chemin ce contact, adoucissement, échauffement, etc.), Ia fatiguc de
contact (écaillage, surcharge, etc.) et la défaillance générale (fissuration, fatigue. COMOSion, pigires...).

" Chague organe a des modes de défaillance qui lui sont propres. il faut voir la répartition de leurs faux
defaillance ou défaut par machine. D'aprés les différentes érudes [9,34,35,36,37], on a les diagrammes suivants ;

La figure 2-31 montre que les taux de défaillances les plus €leves touchent les lignes d arbres {sous
|'effet des défauts de mauvais alignement et du Balourd) et les de roulements[%].

E. Accomplissement d'one fonction

Le role de chaque organe est de fonctionner correctement selon les critéres qui lui sont imposés. Parmi
ces conditions le chargement des elorts, sujet traité par la modélisation.

C. Environnemerit

Dans cette partie de I'étude, on ne va pas sintéresser aux conditions d'environnements c.-d-d. la
corrosion. 'érosion, l'usure, la chalenr, I'humidité etc. On s'intéresse seulement 0Teffet direct de T'usure dans Ia
modélisation des defauts d'engrenage.

D le temps

Dans ce cas, on Sintéressa an nombre de cycles par lintroduction de la fatigue de maténaux voir
chapitre3. 1.5.3 1ié 4 la dégradation par fatigue.

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines (ournantes
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) B Cther

W Balance

0 Belts

[ Loosness

@ Resonance
3 Allgnment
B Bitings

280 B

B Alignment/Balance

W Bearings

C15hafi, Coupling, Keys
Olnternais

WOl Leak

& Other

W Seal/Packing

O Unkonwn

133

@ Alignment/Balance

m Bearings

[ Shafl, Coupling, Keys
Olintarnals

m Qil Leak

m Other
B ScaliPacking

gUnkonwn

15%

(e)

Fip. 2-51 Taux de défaillance par organes et défauts

{a) Les causes de vibrations dans les pompes[34],

(b} La répartitions des défaillances dans un PWE [33],
{c) La répartitions des défaillances dans un BWR. [16],
(d) La répartition des panncs dans une turbine 4 vapeur (extrait de Incident de machines ALLIANZ 4/82) [57]

B Ailettes fixes
N Palier
DArmature

0O Bancieté

m Fotor

| Bati

mAllettes de rotor

2.3.2 Interdépendance entre les organes et les défauts

En effet, 11 existe une
interdépendance entre les organes el
les défauis Pour un deéfavt donné,
quand 1 deépasse un certain seuil de
vibration, il provoque la naissance
d'un ou plusienrs défauts. Par exemple
le maunvais alipnement provoedgque un
mauvals condact entre les demts dun
engrenage et par fa suile provoque la
rupture de ce dernier. C'est la méme
chose pour le balourd et ceci est
valable pour les engrenages et les
rouwlements.

Celte situation peut
provoquer un phénoméne d'avalanche
schémanse par la figure 2,49,

Eil

Wombre de défauls

i1l

. Def
/f/"'

i

i = Sy T |
« DEE LD k& :
O PANN
— /’1' Dét (12,123 \‘.\ ..--—4
P Dpér i ( i o ' Déf, (ilo.jlp) ‘
oo = _
L | [
\ ™
L L]
\ -
e (inim) |
femps
>
Stade 1 Stade 2 Stades 3

Fig. 2-52 Organigramme de défaillance ou de propagation des défauls

lntfnduminn des défimts mécanigues dans 'étude des wachines tournantes



Chapitre 11 : Recherche Bibliographique R L

2.4 Méthodes de résolution des équations différentielles
La résalution des équations différentielles générales ot non linéaires du type [37.60.63]:

Fm(t)+ Fe(t)+ Fkit) = f(1)
Avec:
Fm(t) =M F(1)
Feit) = C.F(1) & Firr) = Kor(i)

Elle peut se fare par plusicurs méthodes. On cite les methodes KRILOYV BOGOLOUBOV-
MITROPOLOSKY, de varmtion des paraméires. n de la balance harmonique, de la linéarisation harmonique.
méthode des approximations successives, méthode de la valeur moyenne, la méthode de décomposition en série
de fourier et la méthode de résolution pas 4 pas[63]. La majorilé de ces ingthodes aboutissent & I'obtention d'une
expression analylique complexe, mais, vu que 'objectif de cette étude est d’aboutir A des resultats simples sous
forme graphique, en choisit la méthode pas & pas. on cite [37,60] : Accélération lindaire. la méthode i et Ia
meéthode 8.

2.4.1 Accélération linéaire

La méthode de résolution & accélération linéaire se base sur la supposition que l'accélération soit linéaire
surlelapsdetemps : T =t = T+AT onaora[37.60]:

Fl) =arf +br+ct—d

Flt)=dar+2bt+c

F(t)=6.ai+ 2.0

La solution serait pour Feit)=C dz la forme [60]:

6 , 6 AT
[K + AT MJ:}_H =T +FM[r_r +ATF + 5 rTJ

Connaissant I'état initial un calcul pas 4 pas peut se faire en variant t avec un pas AT

2.4.2 La méthode 3

Selon le méme principe que celui de 'acoélération linéaire, mais en introduisant un parametre B aprés
développement [&0)], on trouve :

[ %
[K+ il | ]rr_ﬂ A (rr +ATF, +| = —ﬂJ&T"f‘T j
AT BAT? 2 J

1
D'aprés [60] la stabilité de cee méthode s'obtient pour . 3 2 3
2.4.3 La méthode 6
Cetie méthode est appelée aussi la méthode WILSON-5. L'idée de cette méthode est de calculer la
solution au temps THITA, aprés développement [60], on frouve pour T=0AT :
6 6 o P
[K""—TM rear = Lriar "'"TM[’} LE 7 T-’T]
T . 3

T
"

D'apres [60] la stabilité de cette méthode s'obtient pour: 7 =1.4

2.4.4 Choix de méthode
D'apres les travaux engagés dans I'étude de LEITERER([60], les methodes 8 et [ sont semblables du

point de vae ordre et temps de calcul, mais la méthode 8 amortie les hautes fréquences. Par consdéguent, et v
que nos travaux sur les machines tournantes et en particulier sur des organes ayant des réponses aux hautes

fréquences, il est claire que la méthode adoptée scra la méthode P

™' Yy que la methode P trouvée dams la litératuref60| ne considérée pas 'amoriissewent. un travail
complémentaire a été fait afin de tenir compte de ce factenr et afin d'claborer un algorithme de calcul,

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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2.5 Conclusions de la recherche bibliographique

La recharche bibliographique a montré que la plate-forme  avtour de lagnelle une modeélisation
salisfaisanie permet 4 la fois la meilloure approche du comportement statique ct dynamique des différents
organes d'ume machine lournante et par la smite Ja machine elle-méme. permet I'mtroduction d'une modélisation
adéquate des principanx défants camcténishgques avec souplesse et dorme une modélisation plus réaliste du
comportement des machines est la formulation mathématique des rigidité statique et dynamique de ces
structures.

Wu la diversité des sujets qui peuvent étre l'objet dans ce travail et vu qu'une partie de ces organes et
défauts ont éié triés largement érudiés dans plusieurs ouvrages r on se limite 4 certains cas, ot cn a apporté des
contributions modestes.

Dans '%ude théorique, on se propose d'étudier les lignes d'arbres (ol on a modifié et introduit la
modélisation de I'effet de présence d'une fissure transversale sur les arbres et particuliérement sur les arbres
cylindriques cremx). Dans ’étude des roulements a billes, on a élaboré des modéles sur les rigidité statiques et
dynamiques ot sur les principaux défiuts camctéristiques. Dans 1"étude des engrenages, on a elaboré des modéles
sur les migidilé statiques et dynamigues et sur les principaux défauts caracténistiques. Par ailleurs. on a preéscnte
les autres organes tel que les cardans ¢t les paliers lisses, on dans 1"élude de ce demier cas, on a proposé des
modifications sur le modéle de calcul

Dans cc travail. oo a eu recours & des travaux de validations numériques et experimentales, alin de
valoriser les modéles théorigues. Les travaux de validarion muménques se sont basés sur le calcul numérique des
rigidités et des réponses dynamiques, sur la basc des formules mathématiques élaborées. Les travaux
expérimeniaux s¢ sont limités a Ia validation du modéle mathématique de rigidité d'un roufement i bille. Ce
travail expérimental 4 été réalisé conmjointement avec I'équipe du laboratoire des éludes mecamique
LEMMN/DEMEM/DTN/CRNE : 4 savoir Monsisur TITOUCHE N., DJAOUI M et DOUGDAG M[64] Les
résultats obtenus ont été communiqués & la lere Rencontre sur les turbomachines organiséc 4 LAGHOUAT en
avril 2001,

Les objectives visés par ces travawe, sont la vérification des hypothéses émisss, lors des ¢laborations
des modéles mathématiques des crganes et de leurs défauts caractéristiques, du s'assurer de la simplicite de
l'introduction des modéles des défauts dans les modéles des organes et la validation des modeles clabores.

Introduction des deéfants mécanigoes dans 1'éude des machines tournantes
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IIT Etude théorique

Dang |'étude thécrique, on se limite 4 |a présentation des modéles des principaux orzanes des machines
tournantes : ligne d'arbre, druits de ligisons {palier lisse & roulements & billes), engrenages droits et cardans.

Iy a parmi ces organes er ces défauts ceux qui ont éeé largement traités dans la littdrature et caux ou il y
a relativement peu d'infermations. On élabore une medélisation adéquate correspondant zux objectifs fixés : afin
quelle soit souple et permettant l'intreduction d’anomalies et de défauts. Le travail ne s' arrété pas ici, on
intreduit guelgues modifications jugées nécessaires on complémentaires aux modéles non élabords.

Les principes de base gu'on adopte pour le choix des modeles ou lewr élaboration sont: le modile
mathématique doit decrire le comporterment mécanique de l'orzane en tant que structure mécanique englobant les
principaux phénoménes régissant le comportement statique et dvnamique, cette formulation doit aussi &tre
explicite ot malléable. Par ailisurs, cns'est inspiré de la philosophie de la théorie des éléments finis pour le choix
des modéles pouvart tre considéré comme un simple élément ou un ensemble d'éléments. Ceci permet leur
zssemblage pour farmer par Ia suite une structure complexe ou machine. Un autre principe dans notre choix s'est
imaosé, Obtenir un modéle ayant une formuiation permettant d’introduire la "peraméuisation” | e-a-d permetine
dintroduire une multitude de facteurs correctaurs,

En résumé, lz medélisation choisie est celle qui considére l'organc comme un élément de structure
mecdnigue ayant une masse, une rigidité et un amorissement.

3.1 Ligne d'arbre
3.1.1 Modéle

Le modéle qu'on a choisi se base sur I"assemblags de trois modéles par la méthade de la superposition
Le premier st le modéle éiéments finis ou 2léement poutre de Rayleigh[29] pour les arbres sous la sollicitation dz
flexion couplée avac ['sffet gyroscopique et les deux autres modéles mathématiques sont issus de la théorie des
milienx continus pour 12 torsion et la compression/traction [37].

Fig. 3-1 Schéma des modéies d'éléments finis avec

méthods de déplacement

(2] : modéla d'un arbre sous la flexion et Paffer
gyroscopiquel],

by : modele discret d'un cisque (suite de (a)) [29],

(c) @ modéle d'un arbre souas la foree axialz[317],

(d) : modéle d'un arbre sous la torsion[37].

Introduction des deéfauls mecan:ques dans '4tude des machines tournantes
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Hvpothézes du modéle: [29 37

*  Section uriforme pour 'arbrs,

e Section droate 1szue du modzle de Bernouli-Fuler,

«  Arbre isotrope du départ,

s Considération de I'amortissement interne de 'arbrz en flexion,
= Disque symétrique-et mince, avec moment d’ inertie'”,

v Vitesse de rotztion uniforme (dC2dey=0 pour |'arbre en tlexion,

3.1. 2 Choix du modéle

Le chowx a éé orienté vers le modéle d'éléments finis pour les raisons suivantes
+ Modéle disposant d'une représentation analytique lingaire en matrice permettant I"implémentation facile

dans les codes de caloul,

» |a section uniforme est un choix valable pour un €lément fini, ¢'est la finition du maillage qui permeira de
représenter les cas & sections différentes,

= simplicité deny la représentation,

+ [a discrétisation permet ["atomisation du problzme en piusieurs cas plus simples.

= ¢os problémes simplifigs ont généralement des solutions analytiques sxactes[37],

» ce modele tient compte de |'effet gyroscopigue,

o |e choix de la méthode de superposition des auires phénoménes (lorsion, forces axiale) est justifié par la
prédominance de la flexion et "effet gyroscopique.

3.1. 3 Développement analytique

Modéle de Ravleizh [29] pour [a flexion des arbres avee effer oyvroscopique:

n' " - s —Qé’ i 'l —I?J'ff_’ -_'.f

v

J‘L.rl:

¢

(3-1-13

e/ S - :
J

|z

O )
1y, 2= { ql.qZ. q3. g4. 5. q6. q7. g8
Aver e
156 SYM )
221 4 134
m'=(m 1 420 54 131 156 +(12 g, h' = hk
JFd. 3 IEFap I 42
e il
1 =8
36 SYM
31 s 13
£ = (md%i2401) | 4 2) g
3l I A
_/
12 SYM
Gl o 1=
K=yEK 1 *) -1z %1 11
o R S =R S O

Aver ! m @ masse par utité de longueur, £ ! vitesse de rotation.

P 0= (18 m a2 et Sy (1/12) mi((304) F + L3
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Oin sait que les matrices K et m® sont facilement caleulables pour les mémes conditions initiales et aux
limites que celles fix2es sur la fig. 3-1-2) par la méthode suivante [4]:

Caleul de k*:

De I"équatian différentielle de flexinn d'un trongon élémentaire d'ane pootre, an a

5 kS B
dx®
Le calcul de Iz déflexion v(x) [14, 27] peut étre donné sous la forme suivante
V() = wilx) 8y ¢ wolx) &7 busf & | wu(x) &
L application du th2creme des travaux virtuels externe (force élastique) et interne (moment fléchissant),
nows permet d'obtenir la rigidité pour le cas général, tel gue [37]:

!
Ky= [ Elw'x) v ) dx
|:.

Avec: Kij = Kji

Connaizsant lcs yi{x) on aura la matrice[E] 4’ ordre dx4d. [ s'avére que [K]=K'

Caleul de m®:

Le calcul de matrice masse 3¢ base sur la méthode des masses réparties (Consistent mass)[37], de la
méme maniére gue précédemment, on aura

Les forces d'inerties s”expriment pour 8" =1 et "' =0 (j=1.4 et j=i}

Vilx) = y(x) &,
Sitx) = m(x) Yitx) = mix) wilx) ¢

L application du th2oréme das travaux virtuels externe (force €lastique) et interne {moment fléchizzant),
permel d'obtenir la répertition des masses pour le cas général, 1l que [377

my = | mix) wix) wix)dx

|
0

Avec: My = My
Connaissant les w,{x) on aura la matrice[M] d"ordre 4x4. [l s'avére que [M]=m" {pour g'=0)

Caleu! de ¢*:
Sachant par analogie que "amortissement 3" exprime

'}
ci = [ ot} witn) wt) d
i
Aver e(x) i coefficient ¢’amortissement distribué {par unité de lengueur),

Modéle de Ravleizgh [29] pour la flexion das disgues avec eflet gyroscopigue:

mu’ 0 Fd #.-z . p j;.'r
i 5, 13-1-2)
0 ml |2 |- F |2 |E
=
My i I'j I':'
m? = ef g"r - {3-1-3}
0 J# 0 ko
o
i - <
(7, 2= { ql, q2. 43, g4}
Avec: m : masse du disque,
Ir s moment d’inertie diamétral, A : moment d*inertie polaire,

Inwoduction des défauts mécaniques dans ['étude des machines sounantes
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Modéle [37 pour la torsion des arbres:

L équation d"équilibre dvnamique de torsion peut & éerire | [M]{ 8" }+[C] {0°}+ [K]4B} = {f)
Caleul [K] :
L éguation dilTérentielle de déplacement 57écrit
- 9
8 _T - 14
ox JG
Avec: € :angle de torsion,
J : moment polaire dinertie pour section circulaire,
G » module d*élasticité de cisaillement,

La rézolution de cene équation, donne ;
6} = Gi(x) &« Bh(x) G2
Anzlogiquement au calcul de K, on aurz
ky = [ JG 8'(0) 8 ()dx

a

Connaissant les &(x) on aura Jz matrice [K] d’ordre 252

o alE] AL =1
=
-1 1
Caleul de [M] :
Analogiquement au caleul de m*, on aboutit a ;
f

my = J I Gifx) E(x} dx
0
Aves . Im s moment d'inertie polaire par unis€ de lengueur,
Connaissant [es 8(x) on aura la matrice [M] d’ordre 2x2, telle que :

M_;wa'r_ﬂ 1]
M= =2 ?J

& 2
Calcul de [C]:

Sachant que par analogie ["amortizsement s exprime -

f
£y = _[ cfx) ix) fx) dx
1]
Avec: ¢x%) coefficient d'amortissement distribué {par unité de longuesur),
Madéle [4] pour la force axiale des arbres:

L 2quation d*2quilibre dynamique des forces axiales peut s'éerire ;
[M]{ ap+[C] {u'}+ [K]{u} = {f.}

Calcul [E] .
L'squation différentielle de déplacement 5 2¢rit :
. F
o EAd
Avec: ur déplacement axial, A section, E: module d°&lasticité de Young,
Larésoluzion de cette équation, donne :  wfx) = &%) &y + uz(x) &

Analogiquement au calcul de &°, on aura

{
k= J' EA ' fx)u x)dx
a

(3-1-5)

Introduction des défauts meécaniques dans "étude des machines tournantes
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Connaissant les w(x) on aura la matrice [K] d ordre 2x2. .

Caleul de [M]

Analogiquement au caleul de m®, on aboutita :

Connaissant les w{x) on aura la matrice [M] d*ordee Zx2.:

Avec m

Caleul de [C] :

Sachant que par analogie 'amortissement s'exprime :

Aver oy

: masse par unité de longueur,

(K] = EL—'

"

= 2
5{1

]

:coefficient d"amortissement distribué (par unité de longueur),

Assemblage des effets dans une matrice élémentaires :

L’assemblags des matrices s'effectue sur la base des nreuds

preécédentes sera opérée, comme suit |
[M%]ig’

QU CTRCQUS |

Lm -C_I','m.'| |-v-|‘=-::1 m.-'n 'q” Hmeme c ‘q.l._e_.-__ oy Iq}
(m'&m'&n'D i }[’@1&.7@ Mg+ kS k.aq

Avec les indices .

1HC g K el

={F}

fFea}

() : Arbre en flexion,

tdj i Dizque (assemblé au neud [ ow 2,

(M . Arbre sous tersion,

(M - Arbre sous forces axiales,

& ; Assemblage par déplacement.

HH = {gl. g2, q3, qd, g5, 96, g7, q8, 9. gl 0, gl 1, q12}

&t M adlizeiz. [

Om aici (fiz. 3-2)u

Coalizaz. [K alizua,

un €lément pourre disposant de six (06) degrés de liberté par nceud[ 1,4].

{0 bzt {5 2} 1z

Y -
0 1 “”;f»\ ,,,y—'@"
ol 3 " --'I\

M Ja _,_f___
0 , ,;1:’::::7"_-- \
q i "
"C%E"‘ Ellw\
2 m [LJLE G Aoud

g5
&5
7 Fig. 3-2 Arbre élémentaire assemblé
m 0 0 17w % 0 _y” ¥ oo 0 |
] m’ O ||ZH-2X K 0|0+ -2FE 0|
0 0 mPll 0 0 " x"“ 9 0 K"

-

L2 = lak=1 ql, 92, a3, a4, 95, a6, 97, 98, 99, q10, q11, gI2}

_11

1]

2

J

i
My = j m (%) uix) dx

Oy = J- cfx) wx) () dx

& 2. Une réadaptation des matrices

2 q

¥
=[p.| w16

T
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Ave
k mdme (™} signifie rorsion/forces axiales
v ' vecteurs .:[e déplacements et ce rotations inclus dass le plan X-Y,
? : vecteurs de déplacements et de rotations inclus dans le plan X-Y,
«* T vecteurs de déplacements et de rotations nclus dans I:: plan ¥-Z,
m*k*, h* et 2" restent invariable.
L4 SYM
J {, C S¥YM
= m A 0 140 ; LIS C-j Caa
= o L.
4201 70 0 40 Ly L L
J J Cay Caz Cas Cyy
{0 R [40 =
" m
£ SYM
A
GJ
i} Tk
k™ = s
By H
A A
7 G
o e 19 s
A A
Et initialement issuss de ;
Lifz 1] JG[ 1 -1
Torstan [M]= —=- et [K]=—
6|1 2 -1 1
il , ml[2 1 E4[ 1 =1]
Traction/Comgression Ml=— et [K]= —
- Pt 1]
Remaraue Impartante @
1. La considération de la non-isotropie peut étre ajoutée dans le caloul de [K°, ), [M°.] et [CFL] par

I"introduction des propréiés anisotropiques a |'intérieur des 2lémerts des matrices. On remplace, alors, E par E,
E, Ezetloarl, I, 1;.

2. Le caleul analytique de "amortissement est difTicile, des approximations de calculs seront effectudes ;
le calcul expérimental dans ces cas est difficilement contournable.

3.1.4 Critiques du modéle
Les principaus critiques émis sur ce modéle sont:
» il oe contient pas la modélisation des deélauts,
* il n'introduit pas I"effet de torsion e des forces axiales dans le modale de base,
= il ne considére pas le couplage de ces 2ffets entre eux sauf ce lui de la flexion avec I"effat gvroscopique,
* Jaméthode de ['glément fini est une méthode approximative 29],
* mauvaise approche des disconunuités aux endroits 4 sections différentes ou en présence d'une roue, ete.,

3.1.5 Modifications et introduction des défauts

3.1.5.1 Modele

Cette dtape consiste A proposer des améliorations sur e modéle de base,

On  introduit dans le modéle de base [2937] 'affer des forces de torsion et de compression/iraction
sous furme découplée par assemblage de leurs matrices m™ |, C™ et k™

M2me avec ces considerations, le modéle présente une solution approximative. Clest le cas, en
particulier, du calcul de la déformée dynamique, information importante pour "estimation des déformartions et

introduction des défauts méconigues dans I'érude des machines toumnantes
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des confreintes dynamigues mises n jew, mais, cette aoproche reste un bon moyen de caleul des fréquences
acceptable. 1l suffit, d'incaduire ces fréquences dans les modéles "expctes” [37] ot de rocalculer les déformées

pour une meillzure précision,

3.1.5.2 Introduction des défauts

Dans cettz partie inroduit cuelques défauts camactéristiques duns la modélisation de déparm. Les
principales anomalies considérées sont :
# e baleurd
forces gravitationnelles ot centrifuges,
forces magnetiques, agrodynamiques et hydrodynamigques,
présence d'une fissure,
dzsalignament,
faux rond ou mauvaise forme circulaire,
rEponse transitoire,
amortizsement inteme et externe

VYWY YYWYYy

#» Le balourd
Le balourd 51 une anvmalie caractéristique des erbres gui cause un dysfonciionnement de ce dernier . [l
se¢ manifeste par un changement des propriétés physiques et zéomémigues, La difficult réside dans sen
inrroduction dans {2 représentation matriciefle d’un élément arbre,
Etant donné que notre choix de modélisation se fait par discrétisation en éléments, il st possible de
représenter le balourc par sa forme simple vu dans le modéle de JEFFCOT]37]. Les autres aspects du balourd
peuvent apparaitre par le choix judicieny du raux de maillage (le nembre d°&léments),

Rappelons la représentation du balourd par JEFFCOT[37] du balourd dans le plan Y-£;
vy =¥+ ecos (X
7y =2+ esin X

xbh =x
Avec e excentricid, £ *vilesse de rolation,
iv,z} ; position du centre des masses , ¥k, 25} 7 position du aouveau centre des masses.

Pour introduire les autres balourds. an utilise "idée que ces demiers peuvent &tres constrults par des
balourds simples. Puisgu'on utilise la diserétization en éléments, "utilisation de plusicurs balourds a angles et

pesitions diftférentes (o, ¢) peut simuler les autres cas. On a |27)
Ve~ ¥+ e cos JX+ep
zp=z+esin{+p
xb =x
Aver (P argument enfrs e centre des masses er gEomerique par rapaor i un repére fiva'!

Llintroduction de |'effet du balourd peut ére faite par une transformation géomeétrique  des
conrdonnges - Line franslation T(e) dans & plan ¥-7 plus une rotarion RO aurour de Faxe x {coordonnges
locales), Cette méthode aboutit 4 la définition d’un vecteur de forze de Balourd [1];

Fa=10

ol =< Fy =me £F cos ({X+@

z=me (Frin (fX+p)

Ce vecreur de force peur, alors, &me introduit au niveau des forces nodales extérieures{f}par une
approximation qui consiste 4 ne considérer que la moitié de la masse de "élément pour chague neeud, on & ¢

Fx =1
)= Fy = (1/2) me (F cos ((—ap)
z=(1/2) me fFsin ((X+q@

Pour chague lément (1) on a les propriclés (m;, gy, &) donndes,

1 " 3 5 3 - il 5 . i .
"' tous les angles sont pris par rappert a un repérs tournant avec 1'arbre, fixé nitialement 4 un point témoin.

Introduction des deéfauts mecanigues dans ['#rude des machines tournantes
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Critigues et recommandatians
La medélisation du balourd n'a pas introduit les forces de moments d'une facon explicile, mais a

considerg que ces derniers peuvent éire mis en évidence per les forces nedales,

Par ailleurs, 'approche consiste en |'infroduction des forces au len da porter des mu:hf Teations
adéquales aux propriétés zéométriques =i mécaniques telles que: les moments d'inertie Iy, lz et Ix - les
moments polairss d'inertie Jy, Jz et Jx - Le supplément de masse Am, Cette méthode aboutit & des équations
diftérentielles tréz complexes et dont fa résalution est fascidieuse,

Le calcul du kalourd an nezud pewr étre considén comme étant ;

b=dme

L estimation de A est calculée si on connal: I'excentricité (¢) ou la variation de la répartition de masse
ou la variation de la section.

» Forces sravitationnelles et centrifuges

Crravitarion !
Sur la base de la méthode appliquée au calcul du balourd, en aura pour une machine horizontale[3,01];
TPe=1(
el < Py =1(12img
Pz={
Four ene machine verticale:
Px=(1"2)mg
fft = Py =0
z=10

Sous forme vectorielle, ona :
— i

o 5

g [:1 J'r_,:'fﬂg

Avec; g :accélération gravitationnelle et iprangle confondu aver [*axe v non tournant,

Foreces centrifuges |
Ce la méme maniére, on a [3.61];
(Fr=0
()= Fp— (12} m g S cos
Fz=(1l/2)mp CF sin @

(0
p=e+y
et
=y +esinly
L =E T ECoR Y
Avec
ey : fléche résultante, & T excentricite,
(v, 2y la déflexion totale de |'axe neutre,
i :argument entre Je cenme des masses et I'axe fictif d2 rotation, ici "angle et tournart
# DForces masndtique. acrodvnamigue et hvdrodvnamigue
Dewux cas ce figures se posent [3]; v A
Force externe fixe: (coordonnéss sphérigues) |

Fx = Fsint sin @
{f #=4Fy =Fcost
= Fsind cos ¢

Force externe embarquée ou tournante:
Fr =Fsind singp
o= = +F cost cosfd+ Fsinf cos p sin{X
T =-fcost! sin{X + Fsinb cose cos {X 2 Fig. 33 Repéts sphiiiqise

[ntrodiuction des défauis mécaniques dans 'éude des machines tournantes
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Avec: :
: module de la force résultante {magnétique ou aérodynamigque ou hvdrodynamique),
Dangle par rapsort au plan X-£

: angle par rapport au plan Y-Z

: vitesse de rotation.

HE Do

» Presence d’une fissure

La presence d'une fissure dans un arbre peut étre représentee par une discontinuité en ce point avec des
proprietés mecanigues différentes. Elle modifie, alors, le comportement mécanigue 4 'androir du défaut. Elle
introduit une flexibilité ou souplesse (complisnce) locale fonction de la profondeur de la fissure[38], Plusieurs
austeurs ont étudié les différents aspects de ce probléme. IRWIN [38]a fzit une relstion entre le facteur
d'irtensité de contraintz et la flexibilité, LIEBOWITZ & al =t OCAMURA [38] ont identifié [a flexibilité au
moment fléchissant. RICE & LEVY [38] ont introduit le couplage de la flexion & "effet de la compression.
DIMAROGONAS & CHONDROS [38] on: étudig 'effer de la fissure dans le comportement dynamique.
DIMAROGONAS & MASSOURQOS [38] ont étudié I"effet de Ia fissure dans une poutre cylirdrique en torsion

Les deux principaux aspects de fissuration éludiés sont: la fissure transversale ¢t la fissure
circonférencielle d'ur arbre,

L'objectif de ces études est d'élaborer une matrice de rizidité équivalents mettant en évidence 'effet de
la présence d'une fissure. Les détails se trouvent dans I Annexe A[63]

La matrice de flexibilité pour une poutre avant une fissure a la forme

£t 0 t €14 s
(= f1 L3 I"] lf" fl

) 0 13 ] fl

Cyr ] { Cos Cis

31 { { By ey

Vi la réciprocite, la matrice C est systémique [38].
Le calcul de la raideur (locale) en |'endroit de la fissure est zlors K1=[cy!

Puur un cas simple (ANNXE A[63]), on a les raideurs correspandantes pour une pourre de longueur 1

k £ Ik %
R = ¢ By i et
¥ kA2 i > e kiF
1 X [ + e =
s B
Avec ko oraideur inicizle.

L éguation de mouvament 3'exprime comme suit [38]pour la totalité de |"arbre au point de fissurs :
mi&" 202428 + ef(§-0n) +ksl+ kegmp =1 1)
m(n’ "+ 208 F )+ o'+ QY+ knebtkgn = (1)

Le couplage des raideurs (A, ou x,: ) est généralement de faible effet devant les deux autres[38],
I"dquation de mouvement devient

M(E" 200 -G + e -0+ ks =1 o)
(T = 2028 -F )+ ol +QE+ k= U

U encore

m 0 l ¢ -2m0 .gf] kem(¥® £ Jg oY)
*-

+ r—
{0 m|[n" 2md ¢ q'j +tefd  kpem{¥| | 7@ foft)

Cette 2quation ressemble & celle du modéle de base, mais sans la présence des déplacements ansulaires
sous |'effet des moments My et Mz, Le reste des sollicitations tels que I'effer de torsion st des forces axiales
peuvent éire ajoutées normelemen: par assemblage.

Introduction des défauts mecaniques dans I'étude des machines tournantes
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Cexz approximation prend Uarbre entizr sans discrétisation. Il semble que cette approche est wés
grossiere | vu qu'elle porte des simplifications globales dans fe caleul, alors que la discrétisation a une ceraine

rigueur en jouant sur le nombre d'éléments.
[l est préférable, alors, d'introdwre, dans 'élément de Parbre, l'effet di 4 la présence d'une [ssure

comme un nesud aves la matrice de rigidité modifiée locale en ce point.

= Le mauvais zlicnement
Un désalignement (fig. 3-4) ¢51 un mauvais positionnement de Marbre. Cette sicuation arrive, lors du
positionnement des paliers et de Passemblage des arbres au niveau des accouplements. Le phénoméne peut &tre

représentd par un déplacement forcé (¢} selon une direction (¢) donnée[3].
[H

>

(=51

]

7‘\;}

}l L

Fig, 3-4 Schématization d'un désaliznemeant

Avec |
a{x) : diffgrence entre les axes du palier | et 2 le long de "axe x. eixl =) x,

£l s viresse de rotation, A axe de rotatior.
La modélisation de ce cas peut éire représentde {ﬁg‘E-S} par une force F virtuelle causant cette excentricité (e),

b v

ey
o / Fig. 3-5 Représentation d’une force de désaliznement

Vu les proprigrés de ['anisotropie, le phénoméne de désaliznement exprime selon les suppositicns ;
Sion suppose gu'il n'v 2 pas de couplage (k,, =10), on aura
F: S F:J.J i ‘I'.":.:'
= fky. evj? +ikz ez)?
e’ = ey’ + ez’
Siaet bsont les amplitudes de Mellipse ete un vecteur tournant, est
e?=ga’cos? Ot + b¥sin30t
ou encore ;
2e=a'+b'+(a'- b cos 2en
Cette formulation montre 12 modulztion au doublz de la fréguence de rotation.
Fy=Feosd=hvey=kra
Fz=Fsinp=lkzez=kz b
Awvec: kv = kE . cos 0 +kn sin G
kz = -k&. sin (X +kn cos 1

(£, 1) coordonnges [ocales de arbre,

[ntroduction des défaurs mécaniques dans I'éude des machines tournantes
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Dow ;
Fy=Feosg=(k& cos £ knsin(d)a
Fz=Frgin¢=(-k&. sin X +kncos {2) b
ou
Fy= ak' cos (& +o)=a' k'
Fz= bk'sin{{X +tey=b"k'
ol
a'=acos ({2 + ¢
h'=hsin(Tk+ g
Avec: kUP=kE* +ky? ; i = arcyg (kE kn)
d'ou
F=a’ k" cos ({2 +o) + b7k 5in” (£ +yp)
o
HF k) =a+ b @b cos? 206X +g)
» LUn faux rond A
Le faux rond d'un arbre ou mauvaise circularité se manifese
par des formes en bosses et des cavités & 'extérieur/intéricur de la
forme circulaire nominale, les zones hachurdes dans la figure (fig. 3-6). %\
Ces zones peuvent e represeniées par une vu des masses. Un caleul 7
simple de barvcentres permet de trouver le certre de masse (). Or, ceci '
n'est pas suffisant puisqu'il peut arriver que le centre des masses
colncide avec |e cenire géométrique. I faut donc lenir compte du Fig. 3-6 $as de faus rond

changement  des aurres  propriéés (moment  dlinertic,  moment
cuadraticue et section) et des forces aéredynamigues qui se créent.

#» Réponse transitoire
L'étude du comportement dynamicue transitoire, fail qu'il introduit le terme (d02/dt) dans la résolution
des équations différenriellzs de mouvement[3].

3.1.5.3 Mode de détérioration

[l existe plusicurs modes de détérioration, on traite ici e cas de fatizue(3].

La fangue est un phénoméne de wieillissement et de détérioration de la structure, notre choix de
modélisation est fait sur la base des relations connues de la fatizue et celles de la méeanique de |a rupture. Clest
pourquoi notre approche suit deux phasas s @ avant création d’une fissure et de propagation de fissure et rupture.

1. Phase de création d'une fissure:
On modélise par une relation simple tirée de la théorie de fabilité (1a courbe de baignoire);

M=Mf == Pas de fissure
M= Nf =>Création d'ung fiszure
Avec: N nombre de cycles de sollicitations dynamiques, dépendznt du nombre de contraintes dynamiques
actives et des fréquences de lewrs oscillations {1 au point éludié de Parbre {nezud), ainsi que du temps
de fonctionnement,
M senil fixé dans la courbe estimant qu’aprés ce nombre |a probabilité de création d'une fssure est

maximalc.

Par zilleurs. e mede de déformation est un parameme trés important qui peut accélérer la dégradation de
la structure. Done WNf n'est pas unique, mais dépend de ce mode, on cite parmi ces modes de déformation ou de

variation de la contrainte Acr (résultante) ;
o Moades de la farigue d’endurance (Ao < [c])
*  Modz de [a fatigue olizocyeligus (Ao = [c])

Phase de propasation de fissure et ruptura

La loi qui relie la propagation de [a fissure en fonction du nombre de cycles est sous la forme [8,62]:

Inreduction des défauts mécanigues dans 'étude des machines tournanies
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da :
E=HM

Plusieurs solutions de cette relation existent, on cheisit la plus appropriée au probléme des arbres tournants.

2) caloul du nombre de cyeles

N =55

&

Aver -
i rcumulé des différents temps démarrages-arréts,
j s cumulé des différents régimes ou modes de déformarions,
Ar : temps de fonctionnément entre un démarrags-arrée,
o= 2k

b) comparaison de N et Nf

Caleul de NF correspond au mode de déformation pour chague régime et estimer le Nf moyen.

Si M =N alors il faut passer aux éapes suivantes i non remonte au [ point.

c) ealeul de alN)
d} introduction de a(N) dans 1z caleul dynamigue {[issare)

2! esrimation de la durée de vie restants Af

3.2. Roulement a billes
3.2.1 Modéle

D type [21]

Fig. 3-7 Modéle d’un roulement

3.2.2 Choix du modéle

Le modele choisis représentent un roulement dont les équations lient les déplacements aux forces

apoliquées[20,21,22 23] pour éa5lir les coefficients des raideurs et d’amortissements équivalents.

Modéle ce RAJAB (1982)[20,21,22.23];

Fa : Force maximale,
F: : Force radiale,
: M : Moment,
Y, " 0l g : Déflexion angulaire,

et = e N S 7

n
. |
t’/f}"-’é @

< fm | ' 5

s
,'? - B, : Deflexion radiale,
A L™ : pitzh radius,

Fig. 3-8 Schéma des forees, modéle de Rajab 1982

- 60 -

Soit un roulement (Fig, 3-3) dont la bague intérieure est charzée par une force Fr et un moment Mb avec

la hague extérieur fixe. Le calcul de la raideur d’un tel systéme non-linéaire en équilibre staticue donne ;

A partir des solutions des déplacements radiales &r et roation 8, on aurz[21]:
KI‘r :Fr.*'(ﬁs;r Kr& :F_l-u"lﬂ
Ka =M Kog =MF

La raideur est devenue une matricz de raideur [¥] d*ordre {02),
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3.2.3 Développement Analytique

O se propose d'obtenir les forces et les déplacements analvtiguement.

La détermination de ces coefficients nécessite la connaissance des forces appliquées ainsi que les
déplacements occasionnés. La position d'équilibre statique du roulement scus chargs teprésente ['état idéal pour
I'idertificatior. de ces paramétres.

Oin identifiera la force radiale ot le moment par les composantes des réactions appliquées au roulement
comme un point d’agpui simple. Les refations de la RDM donnent pour ane poutre de poids (W) et de longueur
{1} supporee par deux appuis simples

Fr=r1/2) W
M={l/2) Wi

Il suffira alors d’avoir les déplacements radiaux et angulaires &r et O pour obtenir la matrice des raideurs,
Dians ce développement analytique, on fait les hvpotheses suivantes

Hypotheses ;

»  Onsuppose que la déformation est semblablz sur la bille et sur la bague la{méme surface de contact),

* on ne tient pas compte de 'épaisseur et dz la raideur du film d'huile qui s’interpose entre la bille et les
bagues,

*  0on ne tient pas compte des déformation globales respectiverment de la bague intérieure et de 'arbre, de
la bague extérieure et la structure d'accueil,

* on ne tient pas comptz du jeu de fonctionnement avant et aprés montage | puisqu’on ne §'intéresse qu'd
la rigtdité du roulement senl.

3.2.3.1 Deplacement radial

Pour ahtenir le déplacemen: radizl, on consicére les déformations de la ransée de hilles, des hagues
intérieurs ot extéricurs. On utilise la loi de HERTZ[11]de la mécanique de contact pour déterminer la
deformarion locale et les lois d élasticing peur la déformation globale de la bille. Un ne teindra pas compre des
deétormations globales das hagues externe et interne. On calculz la force radiale appliqués sur ung bille,

a) Deéformation locals

F Soitune force F appliquée sur deux objets
{sphérescylindres) (ol) et (o) en contacr, sur unz
aire {circulaire/rectangulaire} (fig. 3-9), Ces obiets
ont respectivement des diamétres i et d2, des
modules d'Elasticités E1 et E2 et des coefficients
de Poisson vi et v2,

51 on suppose que le confact est
parfaitement élastique, la largeur de 'aire circulaire
‘rectangulaire de contact est définie par|11}:

Pour unz Sphere

_BE-vDIE]+[0-vI)/E,]
V3 (1/d,)+(1/d,)
Four un Cylindre de lengueur |

[2F [(L=v2) E]+[(1-v2)/ B, ]
= |

\ A (1/d)+{1/d,)

Zone de contraintes

Fig3-9 Contact entre deux sphéres

Remarque : le diamétre (d) est cansidéré infini pour le cas d°un plan et avasc signe négatit pour le cas d'un
contact & "intérieure d'une sphére.

Cas traité ;

Le roulement 11]{fiz. 3-10-11-12) présente une bille disposée dans un logement constitué d'une partie
zravée sur la bague supdrisurs & une autre sur [a bague lmérieure. Le contact sur la pantie supérieure est du
tvpe d'une sphére placée 4 I'intérievre d'une boule creuse, cette demiére présente une forme ovoidale ayant dans
ses deux plans de base deux cercles de diamétres différents. Le contact inférieur est d'un type complexe avec sur
i plan une sphére posée 4 Mintérieur d'uns autre ¢ sur Mautre plan d uee sphere placée sur uns autre.
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Alnsi, le contact selon le plan lonzitudinal est situé dans un logement de diamétre ds, Le contact sur le
plan transversal est sur sa partie supérieurs un diamétre d... et sur la partie inféricure un diaméire d,,.

La surface de contact est alors non plane et i une surface courbe. La forme projetée sur le plan
perpendiculaire aux forees est elliptique de largewr a 2t de longuzur b, avec a>h.

=7}
Qo ‘R‘-"_H Largeur

“w, |‘_
d

Surface de contact
supéricure

Surface de congact
inférieure

Largeur de coatact
Lc

Logement de la bille

Bagzue
Zones de supérieurs
contact

Bague
inféricure

Fig. 3-11 Ellipse de contact

A Coupe AA
—P{ | f?iune de contact

Fig. 3-12 5chéma de la surface de contact de la bille avac
les bagues supérieure et inferieurs

Le rapport entre e rayon dz courbure du logemant et le diamérre de la bille (Ry,/duge} est de & =0.52[19,40].
Le contact est pancniel sans charge, mais sous chargement il devient sous la forme d'une ellipse de contact,
On définit les diameétras extérieur el intérieur par la relation ;

Dnr.-mkfﬂyx.' F lr-_-\'hu.:.-l”.l;I B |'ic.wn: = -D,.:lnm c arb / EJ'1.---1|' = H'_Jrr.w -y ! ﬂl:’ux = frf'h?@' dt'
Avec:  Dext o diameétre exténicur du roulement, Dint  : diamétre intérizur du roulement,
D : diamétre passant par fes centres des billes, dy : diamérrs de la bille,

Caleul de la surface de contact :
On demontre [21] que pour le contact avec la bague supérieurs ou intérieure, le diamétre du logement
donne une la largeur de contact plus grande que celle des diaméires des deux bagues ; c.-a-d. 2b > 2a,
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Le probléme est dll 4 la forme de ["aire de contact sous forme d'une elliose courbée dans ['espace 2t non
pas une aire circulaire plane. Cene difficulté résulte de la forme géométrique du logement. Alors que, la
formulation ne permel pas de caleulsr que pour le contact de deux formes géométriques semblables. )

n sz propose d'émettre ['hypothése suivante ¢ La déformation radiale aux sommets de la bille est due
essenfiellement aux empreintes des bagues sapérieure et inférizure,

5

Calcul de la déformation .

g} déformation locale;

Ure sphére (5} (fiz. 3-13) ou un eylindre gui su5it un «aplatisssments a sa hauteur dans cette direction
réduite[11].

Pour déterminer la hauteur de
déformation h connaissant &, on a

R* = (R-hp+a°

h=R-+R*=qa*

U Encare !

| / tg 3 = &/(R-h)
o e e ' el

- dod
Fig. 3-13 Deformarion locale d une bille o= R-—ﬂ-’}'gﬂfﬁ.‘ sin(a/R)]

¢l

sin y =a'R

Etant donne gu'une bille de roulsment sst en contact sur deux surfaces radiales par les bagues
supcricure et infériewe, on aura deux aires et par conséguent deux hauteurs de défurmations. La déformation
locale totale sera la somme des deux,

Arr = Fleyn T h!r_:_f’

by Déformation globale :

Pour étudier ce zas, on considérern la loi de HOOK[2T] sour la déformation cn traction/compression
d"une pouire sollicitée (figs =14) par un charzement surfecique appligué & ses extrémiiés.

Par raison de symétrie, on éudie une partie seulement[27].

Développement :
Soit un élément de poutre défini par la
surface hachurée de lonzusur dv et de ravon r.
L'aire de cet élément pautre ast Alv) =m 2
La loi de Hook[27] pour ce cas est:
dulv) &
dx  EA(y)

Avec
u : déformation salon v.

P=RIy?
En faisant un changement de variable adéquat et
en intéarant, on aura

Fig. 3-14 Déformation globalz d'une bille

La forme de intégrale est uly} = JLC-{}? = 2 J‘;{i’v
EACY) E (- %) -

Avant y=R , putsque v evolue dans le domaing [0 .. (R-H)]. La condition de non-singularité est satisfaite au point
(y=R).

[ 7 [Rew]
L& resolution dz Iintégrals : ufy) = -——-in[ 2 +el
Ed | R-y]

Les conditions aux [imites
uiy=R-h)=u (déplacement glnhal) ; uly=0 )=0 (parsymétrie)
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Le caleul de I'intégrale 4 partir de y compris entre le centre et "aire de Ja déformation locals donne -

F .4,
u=——Inf & |
wid, h

On remarque que la déformation globale dépend de Paire résultant de la déformation locale et par
conséquent de la déformation locale,

Ladéformation globale totale est ; AGr = Wi + Ueyp

La déformation totale de la bille 25t alors

fir=hrr+ hor = -'thu,u i hrr.;."'" Hing ™ Ueup

oU SNCOTE ;
hr =hifE, d, ds, )
Avec hy : Fonction mathématique non linéaire, Ei :modules d'élasticite,
di - diameére au civeau des zones de contacr, db - diametre de la bille,
F :force radiale appliquée,
I indice désiznant bague extérizure (ext ou [} et intérieure (int ou 23

Calcul du deéplacement radizl résultant :
* Le cumul des déformations successives de la bille et des deux bagues sous I'effet de la foree radiale,
I'axe du roulement se déplace radialement d'un déplacement 5r. Alors, on aura ;

o = .rt]!,r' =2fhr .I'1!'r_,".",.:'

c) Désermination de la force Fr appliouée radialement pour chacune des billes

Pour le calcul de Iz force radiale, on ne considére qu'une partic de la rangée des hilles du roulement
sous charge (fig. 3-13). On estime la moiug des billesn' = n2.

On subdivise fe roulement en plusieurs secteurs correspondant & chague bille et dont |a taille est fixée
par la répartition angulaire ézale & p, = 2n/n.
Pour simplifier le calcul, on remplacera la force F par une force répartie q(z) appliqués selon I'axe v

(@) Ranvée de hilles fhi

Fig. 3-15 Application d*une force sut une rangee de bille
(a) Rangée sollicités
(b Répartition des forces
1) Répantitior: des forces g
La reépartition du chargement de force est faite sur la surface intéricure de la bague définiz en
profondeur sur une largeur Le et sur la demi circonférence de la bague (fig, 3-16).
Selon la direction z ‘Ef repreésentation de ces forces q() sur la bague intérieurs peut se faire sous la
forme suivants qiz)

O pase alors la relation suivante ;

] )

-R ] +R
Fig. 3-16 Répartiticn ces force sur la rangé de hills gie) = I

RE_ZB

AL
! k=
I ot
| > Selon la direction x, lz réparition est

supposée uniforme elle gue
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La force torale appliquée s'exprimera alors |

R
F=1Llc _l-qr{z dz
-
On procéde par le changement de variabls ; i
z=Reosa pour -R<z<+Roum<o<(
d'ou:
dz =-R sin o do
Sil est I"ntégrale s exprimant :
Lieg, /7 ; ; o
=200 J— sina.sina.da = Leg, R J‘— sin oo
£
l'intégration. par. parfie donne :
f= —chnﬁt[— coscsing — I— cusicz,dﬂr]
Js +chﬁR[+ cosa.sing — J-{l — sin IQ}.dtI]
I=+Leg R+ cosasine — Idar + Isin za.da]
‘ [ ;
[==Lcg,Ri+cosa.sing — Jn’o: -f
o LB R :
i =i[:— COS ., SN —crﬁ
Leg, R
(2= % [+ cos 2a..— 2a .
En intégrant q sur la surface de contact, on obtient la relation entre F et g, telle que :
Loy, R
P ks | i
2
At
g‘_jl =
" Rlcr
ki calcw. du chargement résultant pour une tranche de 1" arc [p; @i ]
On doit reformuler 3(p) en fonctian de @ avec un changement de variable adéquat, on obtiert :
q=qley
On procéde par le changement de variable : z= R cosg
d'ou
ST ;
§(@) = gy+/1—cos*(p) = g,.singp
le chargement total Fi pour une tranche (i) est
=5l [T
F = Le lg(g)dz = LeRg, _|J—~ sin*pde
B
Avec . O =@+ (@,=2a/n) =g + 2nin
O aura :
LeR LeR +1rin
F =2 [ces2¢p - E@E"' i) [cos 2~ E@E: "
- ' 4 '
LeR "
F = cl icos e +2x/m)=2p +2x/n)—cos2ig) + 2p, )]
. LeRg, .
F= Tj‘ [ms e +2xin)—cos(p)—4x Irz]
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¢} Chargement radial ¢l lunzentiel

Le chargement total appligué 3 deux
compoesanies (fzg. 3-17) 'une est radiale & Mautre est
tangentizlle. Avec un anzle 4i, donné comme st

Pour m=p<2x a

Sibi<3m2  pi=(ptn,)2 w
i i 23w i =-[27 (g2 )
On aura

Fri = - [Fil sin i
et

Fti = +|Fi| cos ¢i

On remarque que la foree tangentizlle Fy de signe positi© cans la premiére partie et de signe contraire
dans la denxiéme

On appliquera chacune des Fi & la bille correspondante, on obtiendra les déformations locales et
globales au niveau de chacune d'elles.

La force maximale Fro,, est pour la hille au milisu, pour $i = [37/2-¢,/2, 32 +Hp,2]

d) Caleul de la deformation totale de la cage de billes sollicitées (engagées).
Vu la différence de pression appliguée sur les différentas hilles, la répartition de la déformation radiale
(fig. 3-18) totale est globalement telle que :
Bague superieure
On remarque que la déformation totale
peut étre représentée par un déplacement Cu 4
e Arbre tournant la déformation de |z cage de roulement ou
™ I'espace annulaire contenant les hilles,
| Cetta représentation rappelle celle du
_-—! palier lisse,
Le déplaczment Ar roral peur étre
assimilé au déplacement max,
Géntralement, ce déplacement. est
enregistré pour la ou les billes les plus
: : ENZagees.
Deplacemedt Maximal Dians notre cas la bille se trouvant sur
I"axe ¥ en bas ou les dzux billes se treuvants de
part ef daurre de cet axe,

s Dague intéricure

Fig. 3-18 Schéma dz la déformarion 1etale 4 un roulzment
sur la tranche de roulement engage,

Wi que [a déformation maximale est obtenue pour le purlie basse, seulement la déformation maximale et
la force maximale sont considérées. On aura ;

&‘u‘d"&l = }]Tmu‘:

3.2.3.2 Déplacement angulaire
Le caleul cu déplacement radial passe par la compréhension du phénoméne et son interprétation . La

muodélisation adoptée pour représenter ce phénoméne suit les étapes suivantes ;

*  Lamodélisation géométrique des déformarions,

»  Lamedéiisation du momen: par des couples de forces,

*  Lamodélisation des couples de forces par une répartition de forces,

»  Calcul des forces équivalentes appliquées sur les billas,

. Calcul des déformations sur les billes et les bazues,

*  Calcul de ["angle de rotation par le calcul des déplacements (déformations) czusds, Ce caleul se base sur

lz2 méthode précédemment adoptée pour le calcul du déplacement radial.
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Modélisation eéométrigue des déformations
Madelisation ségmétrique de

+>! La modélisation géométrique adaptée s base sur
|la modélisation de la figure 3-19. Une représentation plane
cu roulement, la représentation des billes par des triangles,

-_'_'_’__'_f\ la bague intérizure par un rectangle.

=S Celte représentation itlustre que. sous 'effet d’un
moment, des couples de forces de déformations verticale et
\_ﬂ_ horizontale apparaissent et créent des  déformarions

ot verticales dy et horizontalzs dx telles que.

Couples de forces ¢

= Fv=Fsint
d Fx — Feos @
¥ by
: | Fx Déformations ;
2dv=dsin @
d dr=dcos @

|
e

Fig. 3-19 Modele géométrique de la déformation angulaire

Modélisation des moments
Sachant qu'une force de moment M peut étre représentée par un couple de farces, tel que :

M=Fr
Avec o
¢ - distance du point d'application dz F 4 I'axe,
R s rayon externe de la bague intérieurs,

Modélisation de la répartition des couples de force
En effer. le couple de fores est appliqué tout 2u long du périmétre de la bague intérieurs (fig, I11-20)
avec une resrésentation ressemblant au cas traité précédemmeant dars ‘e caleul du déplacement radial,

A qp)

K AL
LT
‘ |
!

Fig. 3-20 R2partition des couples de foree |2 long du

E —— périmetre de [a bague intéricurs

yir—z

On pose | g(z) =g, Z pour -R <z <+R
Ou encore gla) =g, 1,‘.".! —cosi{p) =g,.5 9 pour -1 < g < a2

Le moment total le long du périmétre sera :

dM = dF rfw)
dli" =g(g) R dp (défini sur ie périmeétre p)
=rid

M= J.q{:;ﬂ,r{f_.ﬂ.R.cfg:r
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Aves ; B oopérimére défing par p=R.o el dp = R.dg
i) - bras de levier défini par ) = R, sic(ip)  pour -2 < g < +i2
+xl2 +mdd
M= | q,sing.R.sine.Rdg=R4q, Jsin .l
—pi? —i2 o
(i

I

e R, ['3;-':.']— TR,

4 2

M= 3 - Cos 2y + Er;:']_';:
d'oi ; = 2M(ZR)

Caleu| des forces ¢quivalentes
pour une tranche @ =@ = (9,7 220} = @; + 2o

F = [q(p)Rdp = Ry, [sinpdp

¥, = Ry, !" cos ‘P]:_:" = Rqﬂ[—cmsga PLALnin

F. = Rg,[cos(p, +27/ n) —cos(20,)]
On aura pour Fyi =t Fxi:
Fyi=Figin @
Fxi=Ficost

Ayant ces forces, il suffira de calculer les céformarions qu'elles causent sur les billes et les bagues
supérieure ef intérieure,

Caleul des déformations sur les billes ¢: les basues,
Le caleul des délormations passe par le caleul des forces radiales et tangenticlles entrant directement
dans Ja délormalion (fig3-21).

Zone de déformation

Fig. 3-21 Déformartion sous I'effet d'un moment
{a} Forces résultantes sous effer 4’un moment
(b)) Mode de déformetion

Le passage du repére cartésien au repére polairs s'effectus par |a projection de Fx et Fy sur les axes r e
t, on les relations algébriques suivante (tfransformation de rotation d*angle &) powr:
Les forces

Fr=(Fx + Fy) cos B

Fi=(Fx—Fv) sinf3
Les déformations

dr = (ds + dy) cos

dt = (dv v} sinp

Avec
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g=mn/2-8
Ou 2noore
Fr=Fifsin@—cos ) sin 8
Ft=Fijsin @ -cos &) cos &
el
dr = dicos@+1/2sin6 ) sin @
dt — dicos@— 1/2sin8) cos &

Remargue_importante : Pour que la bille reste dans le logement, il fautque : J§ < [z

Caleul du déplacement anoulaire

Le caleul du déplacemen: angulaire se confronte 4 un probleme, 11 passe par le caleul des forces qui
eux-mémes dépendent de cet angle. Une autre relation doit ée introduite pour resoudre deux équations 4 deux
inconnues 'anglz et le dénlacement fotal. Des hypothéses doivent Stre emises

e La hille subit seulement une déformation radiale, la force tangentielle provogque une rotation sans
glissement,

« O suppose que es diamétres extérieur et mtérieur iy &1y TESIENL iNChAnges,

= Angle de rotacon B trés peti,

+  Si0estirés petit alors, on peul rompre Cintercependance entre forces et l'angle par la suppusition gue

Fx =F de =d
Fv=l dv ={

Les relations précédentes deviennent ;
Fr=Fisind dr = dx sin 6
Ft=Ficos & dt = dxcos @

Le calcul de dr s2 base sur la méthode du caleul du déplasement radiale, Une fois dr connu, le calcul de

{7 se fait par
19 8 =dx/ Ryin

et
sin @=dr/dx
Ayant g =sinfi=0
O aura -
&#2=dr/ RP"'“”
Avee: B s rayvon primin? du roulement (confondu aves le centre de la bille)

3.2.3.3 Déplacement axial

Le caleul du déplacement axial passe par la compréhension du phénoméne e son interprétation par la suite.
La modélisation choisiz représente cg phénoméne par |

= Lamodélisation géométrique des déformations,

s Lamodélisanon de la force axiale par une répartition uniforme de [uree,

s Le calcul des forces équivalentes aopliquees sur les tilles,

#  Lecaleul des déformations sur les billes et l2s bagues,

» Le calcul du déplacement axial se base sur la méthode précédemment adoptie pow le caleul du

déplacemen: radial, il

4 . Zonede déformation
Modé isation de la déformation axiale ;

Figz. 3-22 Deformation sous I'effet d’une foree axiale
{a) Forces axiales résultantes . !
ib) Mede de déformation | |
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la representarion (fig3-22) montre que le contact d'une bille sur I"autre comme sur la bague est latéral

e: partiel. Cette situation donne position différente des cas précédents. Le contact devient bille sur un plan.

¥

Aves

Modélisaton de la répartition des forces
En effet, & couple de force est appliqué tour au long du périmetrs de |a bague inérieure avec une

représentation (fig, 3-23) ressemblant au cas uaite précedsmment dans le ealeal du déplacement radial.

yi A q(p)

Ha
T_i_“‘i e
| |

7 R <R %

Fig. 3-23 Répanmition des ferces de force le long du périmetre dz
i !a bague intérieurs

Le chargement uniforme est scus lz forme : qinl = gy

qu est obtenu par 'intégration de q(p) le long du périmetre {p), tel que

Iz

F= [q(p)dp - [Re.(p)dp =2Rq,

o

el
"~ 2Rrm

4
R : rayon extérieur de la bague intérieurs,

Force apgliquée sur une bille
|e chargement appliqué pour une bille est alors -

sl Fimt
fi= _{G’[P}dp =Ry, _I-d‘r“ = R‘F-ﬂ['f"j.fa _‘;'5'-]
P i,
2R :
o 1 |
"
Calcyl de Manele de contact B el
Soient :
h =R +R:)/2
=
sinf = h/dh
Aver
e : rayon externe de la bogoe intérieure,
Ra; s Tayon interns de la bague extérieurs, gy 3.34 Représsntation de 'angle de contact
B :rayon dz 1a hille,

Le calcul de "angle [ (fiz. 3-24) donne les forces radiales et tangentielles appliquees sur la bille.

Caleul du déplacement axial
Etant donné que la déformation axiale occasionnée au niveau d'une bille est semblable pour toutes les

autres, il suffir de faire le caleul sour Pune seulement.

La méthode de caleul 2st semblable auy cas traieés mais avec la supposition que di (clamélres des

sphéres od la bille est posée) infini : di = +oo

Intraduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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Cette opération permet d'obtenir dr. Sachant que :
Sin = & /dr
Cin avra

& = dr sin

3.2.3.4 Calcul de la matrice de rigidité
Matrice de rigidig simplifice
Sur la base du modele de RAIAB :
E,=F /¢ Kgsg=F. /8 Kap=M& Kop=M/8

Avant les différents déplacements dx. &r, et B, on ietroduit effet axial.

Composante axiale -

Wu I"impertance du déplacement axial dans le caleul. On se propoese de considérer ce parametre. En
effet, & la différence avec les paliers lisses, ol 'arbre scumis & des efforts axiaux peut se déplacer axialement
sans géne. Les roulements présentent un obstacle. Leurs rigidites axiales deviennent importantes pour expliquer
la coreribution des roalements dans le comporement dynamique des machines,

On aura alors, une matrice de rigidité 333,

Ka=Fx/& Exr—Fx/& Kg=Fx/8 Ka=M/& Krx=Fr/é&

Effer anisotropigue -

On peut supposer qu'au niveau de chague bille il ¥ a une raideur axiale Kri. On aura deux anneaux
circonscrits totalement rigides liés ensemble aves (n) raideurs, disposés sur la circonf@rence aves une répaitition
uniforme. Cette illustration permet de considérer le roulement comme ensemble isotrope.

Mais, vu, I"engagement partizl des billes, le caractére anisotrope de la mariére, les contacts non
uniformes, les différentes hypothéses émises. erc. laissent supposer que le caractére anisulropiyue est réel.

Matrice de rizidité complete -

Le passzge de la matrice de rigidité complate
dans le repére carésien (0, x, y, z) (fi23-25) s’oblienl
par une fransformation de la martrice simplifiée ou
pelairs,

Soit F, la force résultante appliqués sur un
roulement dans Jz plan (0, ¥, z). La décompositicn de
cette derniére en composantes permer le caleul des
composantes de la marrice de rigidit? compléte par la

s methode suivane

Fy=F,sing

Fz=F,cosp
Bt

gy = drsin ¢

& = 5 cos

Fig. 3-25 Application d"une lorce résultante
: De méme les déplacements angulaires:

@ = B {anisotrope;

Oinaura
K,=Fy/6y =F.sing/sing&) =F. /& Sw=fx/o =ixles g —Myp =My/g
Kg=Fy/8 =F,sing/6 Ko=Fx/0 =l K= My /8 = My /d¢
K'F-l;' — F_}-‘ r"'lll',-.'J e Fr 5!?’1(}5.—"'!5? Kxg = Fx "rrﬁ-'-:; - [r"x.r'llﬁ K?ﬂ = ,ﬁf]f."rﬁr - ;w_}' JE i
K= Fy/6c = F,sing/dx Ko =Fx/dy = Fx/(5ing &) Ko = My /&y = My ((sing ov)

K.=Fy/& =F,sing/fcosg &) =Frigo/or Ke=Fre/d =Fx/fcos orjKe=My/&g =My/fcosdar)

K.=Fz/& =F,cosd/icosp&) =F. /o Keo=Mz/0 =3M=/0

K.g=Fz/8 =F,cus¢/0 Kg= r‘»u':.f'f:ix = M=/
Ko=Fv/e =F,sing/0 Ky = i{:ﬂ;ﬂ = szﬁl
Keu=Fz/dx =F,cos9/dx Ky = Mz/dy = Mz/(sing &)

Ky =Fz/0v =F,cosd/singdr) — Frcotgg/dr

Introduction des défaurs mécaniques dans |'€rade des machines tounantes
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0o la matrice de rieiditd [k]ses au lisw de [K]s,.

Procédé de caleul ;

Le calcul de la matrice de raideur simplifide ne sembls pas Etre simple surtout si on ajoute aux
difficuliés précédentes le probléme de la relation non lingaire sntre déplacement el foree. Par censequent la
rigidité n'est pas une constante. a

3.2.3.4 Critiques du Modéele

Les principales critiques de ce modéle portent surt

Le découplage de lu biagus intéricurs ¢l extérieurs,

La raideur axiale nézligée sur le modale de base,

La considération du roulzment comme un systéme jsotrope,
La modélisation des défauts est absente,

b G R

3.2.3.5 Modifications et introduction des dé¢fauts

3.2.3.5.1 Mod¢le

Plusicurs modifications o1t £1és portées sur le modéle de base de RAJAB (fig. 3-3). On cite
Le calcul analvtique des différentas raideurs,
L*élarzissement de la matrice de rigidité simplifiée (polaire) de I'ordre 2x2 & P'ordre 3x3, par la
considération de la composante axiale,

»  Laconsidération de I'anisctropie par le passage des coordonnées pelaires aux coordonnées carlesiens,

b

Ouna.

Ce modele (h=.3-26)
reste incomplet SANs
I"mntrodustion d= la

modélisation  des  défauts
mécanigues des rolements.

Fig, 3-26 Modéle modifi¢ d'un roulefifent

3.2.3.5.2 Introduction des Défauts

On propose dans ce qui suit la modélisarion des principaux defauts mécuniques des reulements et leur
introduction dans l2 modéle modifig. Soient:
#  Un défaut sur lz piste ntérieure,
Uin défaur sur la piste cxigrisurs,
LIn défaut sur la bille,
Présance d’une impureté dans le roulement,
Probléme de saut [ou rupture de contact).

b U o

Développement de ces défauts

Les principales formes d'un défaut, sur les pistes des bagues d'un roulement sont © la présence d'ure
discontinuité dans le chemin sous forme de fissure, de porosiie ou de perturbations (exemple I écaillage).

lne premiére approche simplifiée[3.29] consiste a modeliser la discontinuite par I"introduction d'un
vectear de forees d’excitation harmonigue 2on syachrone sur la piste supérieure avec une vitesse angulaire de a
cage ézale & (0.4.1) la vitesse de rotation de Parbre. On aura :

S| |ces '-'pﬂ—‘ﬂ J10 4}

= b s
Jz | sin gy |
Avec

[ntroduction des défauts mécaniques dans |'étude des machines tournantes
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5 amplitude de la force dexcitation sur la piste extérieurs,
o angle de positionnement du défaut dans le roulement,
n s nombre de billes dans le roulement.

Dans woe autre approximation|3,29] similaire pour le cas dun défau sur la piste inférieure avec la
différenciation entre la vitesse de ["arbre et [a cage du roulement, on g !

= =

Aver :
? : "axcian = piste nférieure,

1 ; force d'excitation sur la piste inférieure
Une deuxiéme méthode consiste 4 modéliser ces defauts et de les introduire dans le caleul des raideurs.
Dang ce cas, plusieurs approches peuvent élre enfameées. Le caleul des raidears en fonction des diameétres permet
d'introduire les veriation sur les pistes par la consicération des diamétres dynamigues, sous la forme dy = dindeh
typ = dyy(t) et dy = di[2). Une deuxiéme approche consistz 4 introduire des parametres dans la formulation de la
raideur obrenue Ces modifications conduizont 4 ¢

[K] = [K)]

Celle modélisation analyligue doil lenir compie de la forme du chemin en foncuon de la vilesse de retation
relative. On aura pour une discontinuing (fissure) sur une période T de rotation
dift) =di - &i(xi)
dsity  =di + &s(13)
dbity = db £ bk(th)

ol
2 e,
r,=—T(l-—2—cos )7
| o
mrem
2 o
r,==T(l+ —-cos §)
n - i
-1
Lol v 00 ]
T, =— " T | —(—L-cos B
. h I_ b _|
r =1
' d
ro=2T 1= 2 cos f
P
O aurg par conséquent & K1) = K £ Kd(1)
Avec:

s signe dépendant du tvpe bosse ou trou ,

:instant de provocation du défaut sur la piste intérieure, supérisure, la bille et iz cage.
: nombre de bille,

Kdit) o raideur résultante des perturbations

= T O

& : fonction mathématique (pic de DIRAC) nulle pour t 21 pour ce cas et d'amplitude équivalents
& la profondeur de la fissurz ou de la haotear de la bosse et d'égale durée pour parcourir la largeur du
défaut,

Cette approche risque de ne pas représenter 'effet de la force d’excitation générée ; c-a-d. de ne pas
représenter physiquement le choc meécanique, guand il ¥ a changement brusque de la géomémie lors du
mouvement rapide.

Pour répondre 4 cetle interrogation, on propose gu'a ce moment il o'y ail pas de contact pour la bille en
présence de la discontinuité. Par conséquent, la raideur se retrouve mocifide subitement. Le sysiéme est soumis
alors, 4 un mouvement accslérs de wehutes suivi par un choe, lors du contact, La foree d'impact est dérivée de
I"énergie sindtique.

Le systeme d’équations différentielles du mouvement dynamigue non amortl, lors du choc est:

Mifal+[Kit)]{q; = [fit)!
L} = fo o)

Ci:

Introduction des défaurs mécanicues dans '"érude des machines tournantes
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Avee : [fftl] - force résultantz d'impulsions ou excitations,
fo : force résultants estimée dzale aux forces dynamiques mises en action & cet endroit,
fa} v vecteur dlaccélération,

La position du défaut est mocdélisée par un retard t en relation avec |a position g, est;

&
T @0 4 W :
Avec ! [ sindice indiquant la bague exiéricure, /a bagre inléricure ou la bille.

Exemple | : Evolution de K{t) pour e cas d'une présence d'une cavite gans e chemin.
Kit) &

Commentaire :

Zone de rigidité normale,

Zone de chure e1 de contact,
Instant d'application de la force
> d'impulsion,

Zone de la nouvelle raideur,
Retour 4 la normale.

oW W

| D (2) (<) (3)
4 4 b4 b

v oW

G) Fig. 3-27 Schémsz de variation de K(t)

Cene modélisaton peut représenter 'ensemble des défaurs de discontinuitd sur les pistes des bagues
supérieures, inférieures ou sur la bille. Le défaur de saus est aussi modélisable par une chute de raideur. Par
ailleurs, méme e cas de présence d’écailles ou chemin perturbe peut étre modélisé par une raideur d’allure
periurbés ou ondulés. Des [urces A inpulsions résulleront de ces changements subis,

Exemple 2 - Evolution de K(t) en présence d une piste dcaillée

T S K K(t) pour d=d; sinut

d i diamétre  variable /

sipusoidalernent avec: ame ¥ ohe 0 NG 0

fréquence () de la piste et 1\___,/"

s0n impact (schematisée) sur

Kt
>
L

Fig. 111-28 modélisation d une piste écaillée

La présence d'une impureré dans le roulement peut érre modelisée par une bosse de la taille de cena
impuretd sur la piste externe ou inférizure, la rzideur infroduite en série par cetlte impureté peut ére négligde et
on ne tienl compie yue des medilications geomelrigues.

Remargue Importante: Cette modélisation exigze une résolution des équations différentielles du mouvement nar
les méthodes pas & pes,

3.2.3.5.3 Modes de dégradation

Lz mode de cégradetion dezs roulements a été larzement céraillé dans la livérature spécializée. On
uitlise, souvent, fa loi de beignvire parametrée selon le type de roulement. Ces paramétres sonc [ournis par les
CONStTCEeurs,

Une autre approche plus consistante ast basée sur @

*  Loide propagation mécanique des fissures,

=  Loi de propagation élzcirachimique des fissures (corrosion),

*  [atigue des matériaux,

Mais une telle étude est trés fastidieuse et necessite un éncrme temps de travail et de recherche
mbliographigue. On se limitera au modele de Baignoirz,

Inroduction des céfauts mécaniques dans "étude des machines tournantes
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3. 3 Palier Lisse
3.3.1 Modele

Le modéle choisi pour représenter un palier lisse (fig3-30) est tir¢ des ¢quations de Révnolds [29] pour
une pasitian ¢'équilihre (fiz. 3-29). On peut établir les coefficients de raidzurs et d’amortissements équivalents.
i

hIT|II'I -

W
Fig. 3-30 Modéle d'un plier lisse anisctrope

Fig. 3-29 Position 4"équilibre dans un palier lisse

3.3.2 Choix du modeéle

Le choix de cette modélisation est anime par le souhait d’atteindre une représentation simple =t lin€aire
pouvant représenter le plus grand nombre possible de cas de comportement des paliers liss2s dans les machines
lournanies,

Cette modélisation repose sur la considération d’une représentation plane cu phénomeéne el permet Jde
calculer les propriétés meécaniques par rapport @ une position déquilibre donrée. Par ailleurs, elle permet
I'apport de modifications et I'introduction d'autres paramétres, ce qui facilite son amélioration,

3.3.3 Développement Analytique
Position d"équilibre[29]:
L'équilibre des charges dans un palier cylindrique plan-hydredynamique introduit la notion d'uns
position d*équilibrz & une excentricieé 2= Qg0 par rapport au centre géomeétrique Oy,
g — e
¢t la charge addimensionnelle nommée nombre de SOMMERFELD [29] 8=1/puey (Paoy Pression moyenne):

_ aNDL[RY
W oLC
Avec: N 1 vitesse de rotation [tris),
W : charge ou poids ce ["arbre,

- coefficient de viscosité du lubrifiant [1.00254x 107 Ns/m?],
: rayon du paler,
¥zlearance radiale” épaisseur de "anneau formé entre I'arbre et le palier.

M AT

Le modéle des foreas[29]

AN L P L B (3-3-1)
[ -"IF: k.‘}' II:':-;:_-, Z _{::}. CEZZ Z

L'expression de 'éguation de REYNOLDS en cordonnées eylindriques (r, 8, x) pour un écoulement
laminasre, 1sotherme et isovisquewy §&erit

Intreduction des défauts mécaniques dzns I'étude des machines ournantes
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Kol 18[na ch ., Oh ]
— | —— | =——+2— (3-3-2)
ﬁt 6p Cx R* UEL-‘E;J &l a8 &
Avec: h 2 "épaisseur du film d'huile,
P : la prassion, .
0 : angle, -
o] : vilgsse de rotation

La résolution de cette équarion donne plusizurs solutions zelon lzs condinons mitales ef aux limites
considérées et selon le type de palier {court ou long). Parmi celles qu'on trouve dans la littérature on présentera

l. condition de SOMMERFELD [29] (palier 4 3607} :

p(8x)=0 powrl<b=gx

P8 x) = -p(27-0 x)

Cette condition suppase que :

e p=lab=letn

» la pression ef antisvmérrigue autour de B =7

® une pression négative st générde powr =8 <2a

Dans cette région la pression considérée est actuellement identifies 4 la pression atmospherique et
représente la rupture du film d'huilz

2. Condition GUMBEL [29] (moitié SCMMERFELD} (palier a 180°):

p@ x>0 pour O0<0<ax

=0 pourx<f<2x

La pression négative de SOMMERFELD [29] est remplacée par la pression atmosphérique ; puisqu’elle
est & 1'état libre. Mais cetle condition restz ohysiguement impropre parce que la condition de continuité de
I"écoulement n'est pas satisfaite,

3. Condition REYNOLDS[29]: i
plx)>0 pow 0<B8<¢
o x)=0 powrt <Osix

b
¥
ot
Les différentes solutions existantss pour les cas de palier court et palier long, Un palier est considérs
court si le rapporr de sa longuenr sur son diamétres (1/I}) est inférieur & un (1) si non il est considéré long.

pour 6— &

Palier court (L/D<1[29]:
Dans ce cas le terme (Spddf) de Péquarinn (3-3-2) est négligé et la solution devient [29]:

il R (3-3-3)

6 ox* ale) ot

Sion suppoese |'épaissaur cu film d'huile comme

h(6) =C{l+gcos@ )= C -y, cos(B+@)-z; sin (Mg} (3-3-4)
Avec . (yp, 7p): coordonnés du cenire du palier,
12 ﬂqualmn peut &ire simplifide en;

- = At (3.3-3)

ﬁy dx?
O s

h(E) =02 (v, sin(G+@)-z, cos(G+@) }-2{y ', cosiB=gl+z, smg’5'+-;ﬁ'* (3-3-6)
Pour la condition au limite ; M8 Xhe=pi =10

Le profil de pression est donné ;

x=L

o6 x)= M A(8) (3-3-7)

Introduction des défauts mecamquf'-s dans I'étude ces machines tournartes
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La force complexe F=F, + {F, s'exprime :

Lim

F=—[ [p6. 0)R"**dx
DD
it (3-3-8)
F- i #R—' ‘4{5% _E_rlﬂlé_:arﬁ
2. SRey
On tient compte de la cavitation au niveau film d'huile dans I'analyse en négligeant les pressions
rézatives dans le caleul de IMintégral. L'introduction des valeurs addimensionnelles danne [29];

Y=y Cily=2/Ci Yy =ypfCad 27 =2 /(C,

{3-3-9)
H, = 1-1, cos (0+g! — Z,, sinf G+g)
D'ob: .
L uRIQTY sin(8 + @)~ Z cos(8 + ) -2, cos(8 + 4] + 7, sin{f + qﬁ}E Hesd)
F=ti—" | 3 e/ dg
7. - i3
(3-3-10)

Lrincrément §f} des forces appliquéss au filin d’huils peut e exprimé par des matrices de rigiditeg et
d’amortissement linéaire dans une petitz zone proche de la position d’éguilibre (ve, z2) |29].

= 'f_-!f,'-','x}’ + *':fy: 3_.?'Erfy,v}’1 * *3}‘:3:?

(3-3-11)
= _ifkq,_},- - .l'i;;;‘.-"—f{.‘_}.yr +es2]
dvel o
J__.l e }JF -}.'(. E=E.'P - Ea
Sy =F-Fe fi=F.-F
et
Ko + Jhoy = ~(GF /) — J(FA ) =
_ uRED *CH,sin(0 + ¢) + 3cos(d + g){L, sin(d + ) — Z, cos(6 + p)] 1946 g
207 I H, :
k_": '_f-k:: = ‘rﬁ-ihp_'r";ﬂ?"_@ _.ll.r’gF:";':;?"-:'JE'
R ;ﬂfﬂﬂj‘— H, cos(6 + ) + 3sin(@ = $){T, sin(0 + §) ~ Z,¢050 + D)} w01 4
2c? H,

3 w

Cpy _..l'l. O = "I"{-';:":FJJ.@-' ;l‘, _j{{-ﬂr_:,’f} o=

- i
#RI;] j‘:""ﬂb('ﬁiq—{"ij E,ll,b*-ulndg
P ;

2, H;
_ m . URL®2sin(@+p) s
oy [ O = (P — (OF ) ' — g d8
Cig FoF 18 (e ) — JlFSdE ), S0 J B

L'intégrale cst calculée dans la zone de pression positive sous les conditions d'étude. Le film d huile est
discontinu & causz de son inhabilité pour supporer |2 pression négative dans certe zone. Durant cene opération,
les ruptures et les cavitaions du film dhoile aux endroits supérieurs & 180% de ["arc sont le cas le plus
fréquent[29].

Pour les petits paliers & [80°les marrices addimensionnelles de la rigidité <t de 'amortissement sont .

Kij = (kijCiW)et Cif = cijCR2IW  ij=yz

[ntroduction des défauts mécaniques dans 'étudz des machines tournantes
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Or aura ;
k=t (24729 + 216 - 77 j0le)
w (1-&%
mim? + (32 + mie® + 2(16 — z9e" 10(e)
KJ._. = ' ! 2 :
g(1— &%)
¢ _ _mirt-2mte - (16 - x0()
e E’-‘l.lllr{l T E-:]

K. =427 + (16 - 79’ }0(e)

&t
Irin? + 224 —2%et + 22710(e) (3-3-12)
Er!n' T
- eJll - #)
€, =C,, =87 + 2(7* - 8)s*)0()
P 1::,‘-"[1 — Nt £ Ut =80 e)
5
avec:
1
Q{{::':I e EVE]
el — &%) + 1667}
E : le repport d'excentricité se trouvant dans le palier lisse,

L érude de la position d’équilibre sous charge quelcongue avec un calcul itératif en utiiisant le nombre
SOMMERFELD, donne [29]
LL""..rl 7. (1=£77 .

i *

=] == =" [3:3-13)
W Cl D zefril— e+ 16

{£) 25t déterminge par [a ésolition de I"éguation 3-3-13). Une méthade itérative permet de faire cette

Se(z) = S[L/DJ=8; Q*[L/D]*= Ss(e) =

résalurion,
On aura, par la suite 'a position d'equilibre, telle que

Ye =(y/C) = - cos b
Ze={z/C)==xsind
D'on:

gl = 2=
¢ = arctg h - ] (3-3-14)

-

£
Dans |z cas des conditions aux limites de GUMBEL (palier 4 180%). propose

Kip = kif/(2x Ssigt) et Cif = cif/( 2o 8s(5) ij=yz

Palier long (LD ==1[297;
Dans ce cas, on considére le palier d’une longueor infinie d'on une variation négligeahle de la pression

par rapport & Paxe x, parconséquent :
a
L

L équation {3-3-2) deviznt :
1 8|4 8 ah ok
——!-—G—*If' B Ll (3-3-15)
R* a8 | bu od o6 or
Lintégration de cette équation donne :

p=6LCIR? J'iﬂ +12uR? L: [hd6d6 +6uR>C, I% (3:3-16)

Introduction des défauts meécanigues dans |'étude des machines tournantes
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Cl oest une fonction du temps, pour trouver la forme explicite de p on wtilise la transformation de
SOMMERFELD [I] :
h | =67
—=(l+scosdl)=

[ l1—-gcos y

Avec: ¥ 9 variable

Conditions aux limites dz2 SOMMERFELD ;
PO} = p(x) = 0
Le chargement apoligue :

i

Weosp= [LRpcosf.dd
]

Et (3-3-17) W sin
i i FOYe

b=- J LRpcos@.ds = lu_ai{'g:l:.{_ﬂﬂ_tf} -
q (2+£7)y(1-£%

Pour: ¢=u72
Ceci signifie que |z déplacemeant de |'arbre est toujours perpendiculaire au chargement W, Ceci est dii a

la pression nézative dans la région de cavité. Cest pourquoi le nombre de SOMMERFELD dépend de &.

4 =
NIRRT R+eh(l=-£7
§ =S, 0= ;—{E} l P”‘E (3-3-18a)
- 2r’s
Pour le de Gimbel (palier 180°) :
2+l =¢g"
§ =8y 0= ( 2 i ) = (3-3-18b)
brey il = &%) +4¢?
7 l-57|
b =arctg | — —— (3-3-19)
4 &
lLa force complexe est exprimeée par
1
F= |LRpe”**df=F, + jF, (1-3-20)
i

Les huit (08) coefiicients de rizgidits ¢1 d'amortissements sont calculés en utilisant la relation (3-3=11).

3.3.4 Critiques du Modéle

Cn reproche a cette modélisation les points suivants
elle n'intrnduit pas de défauts,
seuie la charge statique du poids est considérse, (dquilibrs statiue),
= représentation plane du phénomene,
o caleul des propriéeés & partir dune position d'dquilibre statique,
s ey orces de moments, de torsion €1 axiales sont absenies,

3.3.5 Modifications et introduction des défauts

3.3.5.1 Modéle i

A Baideurs et amortissements de moments de flexior

Fig. 3-31 Modele 3D d'un palier lisse

Inreduction des céfaus mécaniques cans I'dude des machines tounantes
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Vu 'importance des torces de moments de flexion, nous suggérons d'introduire une représentation 3D
ifiz. 3-31) du palier lisse par le doublement des rigidités et amortissements.

Considérons e cas (fig 1UI-32} du plan Y-X, on se propose de caleuler les raideurs of amortissements
équivalents pour 'application des forces de moments Mz et My,

Cette approche doane L

| * ) ﬁ ra
ﬁ;f,ﬁ{/,; ﬁ,’;—”ﬁ{f;”;
Mz 0 Mz sl féfj«fx‘&
F + ¥ F'| .

Fig. 3-32 Modélisation des moments

L. ‘équilibre des moments appliqués 4 I'arbre & |"imtérieur du palier donne [a rigidite correspondante:

Mz=2F.L
Avec: F=npy
@=y/ [(1/2)L] =2y/L
D'oa:
Mz =2k (8L/2) =ky 81
Er
ko =ky L
Pour le moment My
Ry=#hz L
De méme. nn peut entendre cette méthode au calcul des amortissement:
cg=cy L
et pour le moment My
tp=tz L

b Raideurs et amortissement axiale et da tossion
La raideur axiale et la raideur de Lorsion son: supposées faibles. Les amortissements axiale et de torsion

sont calzulables par la loi de NEWTON] 1] qui donne pour un ¢yhindre en rotation dans une enceinte
cylindrigque remplie d'un lubrifiant

s b
7= A g
Ob:w=0R
Avee: F : Force rangentielle,
h ; épaisseur du film d"huile,
A s surface latérale,
E + ravon du cylindre
L : coefficient de viscosile,
l s vitesse de rotation du cylindre,
v : vitesse tangentielle.
Cn awra ;
g7 = pAh

COn suppose que P'amortissement axiale et de torsion égaux.
G =0

Introduction des défauts mécanigues dans 'étude des machines tourmantes
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Chapitre 1L Etude théoriqus

3.3.5.2 Introduction des Défauts

Dans I'étude des paliers lisses, les principaux défauts traités sont[3,29]:
Le phénoméne de tourbillonnement « Cil Whirl »,

Le phénoméne de foretement i D Whipw,

Céfauts rechrologigues,

Effers de |la tempeérature,

La pression d'alimentation d'huile,

Déformarion €lastique,

Epaisseur minimale,

Facteurs externes.

YY YUY YYYY

Le phénomeéne de tourbillonnement |3 2%];

le rapport de flux de |'Bcoulement du lubrifiant par onité de longuenr du palier dans |'espace
convergent du clearance (annca) donné par la théone mécanique des fluides @

Fi =14 LRQ(C+e)

Et  Fo =% LR (C-¢

Quand la pression développée dans |z partie chergée du film est insignifiante, une petite vitesse de
tourbillennement est induite. Le palier est déplacé de sa position d’équilibre avec une force Fy, le flux ainsi
désequilibeé devient: Fi=Fo +2LRev

Ea remplacant I'éguation de (Fo) dans I'équation (Fi) et on identifie (v): y=1 12
En pratique, le rapport entrc v &) est dans la plage [0.46 er §.48]
Ce comportement peut étrz modélise par un déplacement imposé de "arbre en ce point:
y=yo Tecos
z=zp tesmv
Doi la création d une force centrifuge supplémentaire sur ["arbre;
Fx=10
[ el=1Fy=(1/2) m V" (vo-e cos wi)
Ez = (1/2) m Vf zo+e sin v

Aver: g excantrice astimes (2=}
m - massa de [Marhre,
{v0, zo) - position initiale (avani)

Lz phénomeéne de focettement {5,29]:
Le phénoméne de tourbillonnement devient un phénoméne de fouettement pour les arbres rigides ; le
compotTement rolationnsl est alors gendralisé a Uarbre.

Défaurs technolosiques [3]

Crans lzs palicrs lisses plusicurs anomalies technologiques medifient les paramétres géomeéniques de la
structure. En effet, la rugosite des surfaces en regards, le parallelisme. les fuites de lubrifiant et la présence
dimpuretés, dont le taux et ia taille .moedifient 4 la fois "épaisseur du film d"huile et la qualng de la viscesitd .

a) la rugosite

Les surfaces frottantes ne sont jamais parfaitement polies, 1! existe toujours une certaine rugosite et par
conséquent des asprités. L'épaisseur du film d'huile varie, par conségquent, d'un point & un autre. Elle est
zéneralement quantifiee par un facteur ce qualité X [14] ou épaisseur spécifique.

A=hn

T

v : - y o2
La rugosité composée (a) des deux surfaces o5t donnée par : = ,H,' S ta
Avec:  a et o sont respectivement les rugosités propres aux surfaces en regards.
b) le parallélisme

Le parallélisme des surtaces en regards, medifiz I'épaisseur du film d'huile b d'une extrémit 4 "autre
du palier. On awra deux épaisseurs hy et hs de chague exiréiming

Introduction des défauts mécanigues dans I'2tude des machines wournantes
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) Tes fuites du lubrifiant 5
Les fuites du lubrifiant son: un facteur modifiant [a viscosité, Habiellement, on introduit un facteur

correcteur (n) sur la foree portante [1£]: F'=nF

d) la présence d'impuretés
* Les impuretés, ardinairement, de nature métallique, modifient en particulier ["épaisseur relative du film
d'huwle. Le taux et la taille de ces impuretés.
7 est le taux d'impurctés el x |2 taille moyenne. Cette dernigre est limitée par la qualité de filtrage et les
opération de ringaze avant la mise en marche des machines. On aura la formulation suivante ©
Henlide = TK
h'=h- h.mn'm'e
Le facteur correcteur IMP (<1) sera:
IMP = h'h = ( - Bepge)'h = 1- Regiige ' = 1-T85h
IMP = T-th

£} la ditution de 1"huile

La dilution de 1'huile de lubrification medific sa viszosité, Un factewr Fy est alors 2tabli selon le taux de
difution et la nature du diluant @l que p=fvy

L assemblage de ces facteurs permet de recalculer les épaisseurs minimales aux deux extrémités du
palier hy et b ains. que la viscosité, d'ol une influence directe sur I'excentricité spéeifique £ ot par conséquent la
modificarion des raideurs calculées précédemment,

Elfels de la lempdrature[27]

La température est un facteur trés important de perturbation de |'environnement des paliers lisses.
L'zugmentation de la température en ces endroits modifie la qualité de viscosité mais aussi change les dimension
des pitces mécaniques, & savair, principalement le ciameétre de l'arbre et par conséquent la clearanze (C).

S5i A est la variation du diamétre de "arbre, alors ©h = h-4

Le facteur correctéur est:

y=h/h=(h-8)h=1-a/h
y=1-A/h
Onawra: p=pl) e h=xh

Ces variations sont alors portées dans le caleul de Pexcentricite spécifique = et par conséquent 2

modilication des raideurs,

La pression d'alimentation3]

Vu les fluctuations de la pression de I'alimentation, si py,, est la pression moyenne et fp le facteur de
variation globale de la pression .onaura:  p= P Py

Cette variation #st aloss portée dans le caleul de 'excentricité spécifiqus £ et par consdquent dans la
medification des reideurs,

Deformation élastiquel3]

La deformation £lastique das parois influe direcrement sur I'épaisseur du film d*huile h. Elle est portée
direciement sur la clearance (C). Elle est calculée par la variation du dismétre nominal de I'arbre sous Ueffer
composé de la flexion, compression/traction et la torsion et le caleul du diamérre nominai du palier.

La procécure est alors similaire 4 celle effectuée pour I'effet thermique sur "arbre.

Epaisseur minimale[3]

L’ épaisseur minimale entre les surfaces en regards et res importantz, car au-dessous d’une certaime
valeur (< 2 um [3]) elle conduit au contact métal-nétal au-dela le systeme est en frottement hydrodynamique. Ce
dernizr est un facreur d'usure, source de chocs mécaniques et de grippage.

Facteurs zxternes[3]

Les principaux facteurs externes sur les paliers sont les forces de balourds, le forces centrifuges et les
farces cues au mauvais alignement des arbres.

Le balourd et les forces centrifuges
L'effet du balourd et ges forces centr.fuges reésultantes au niveau du palier s2 manifeste pur une
aupmentazion de la charge W appliquée sur les butées,

Introduction das deéfauts mecaniques dans ['étude des machines tournantes
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Unz correction par cumul de forces donne une nouvelle charge corrigge W',

fw est le factzur comesteur global estimé par Fw = W''W
Avec: W= W4Fb+Fe

Fp = I+Fo/W+FeiWw
Chn: W : composante du poids de 'arbre appliquées au pakier.

Cette variation ¢st alors portée dans le calcul de I'excentricite spécifique £ of par conséquent dans la
modification des rmdeurs calculéss precédemment.,

3.3.5.3 Modes de dégradation
La dégradation d'un palicr lisse cst fonction principalement de ["évolution de la viscosité et 'épaisseur

minimale du film d’hoile h. Les autres parametres, géneralement, lechneologiques 1 mécaniques peuvent &res
consigérés comme factenrs amplificatenss des deux paramétres préceédents. Des modelss mathémabiques ou

graphiques pouvent étre donnds.

Evolution de 1 qualité d'hailz [3]:

) viscosité ; = pft)
b) épaisseur du film d'huils ; h=h{t)
Avec: : Iz temps de fonctionnement

Ces relations, généralement expérimentales, peuvent étre tirdes de la littérature. Leur estimation
analytique peut aussi étre faite sur la base des lois de fiabilités,

3.4 Engrenages (Engrenage Droit)
3.4.1 Modéle

Le comportement mécanique d'une transnussion par engrenages fast mlervenic plusicurs mecanismes
complexes, lors du forctionnement, panmi eux, on cite:
> Déformation de la dent engrende et de la roue sous 1'effet du conact,
# Inertie de la roue due au mouvement de rotation.

La modélisation proposée. A pour but de simplifier le comporiement des deux mésanismes dominants, par
# La modélisation du mécanisme de contact emtte lzs roues par la mécanique de contact et la théorie
délasticite,
* La modélisation dz I'inertie de la roue d'engrenage par un disque d’inertie.

La wransmission par engrenage recéle plusicurs types de forme d'engrenages. Vo leurs complexités et leurs
diversilés, on ne £'intéresse qu'i la ransmiss:on par engrenages droits 4 axes parzlléles et 4 engrénement exieme
ct unigue.

Fig, 3-33 Schémz d'unc transmission par Fig, 334 Modele proposd d’une wansmission par engrenage
engrenage 1.3 : Disquz 4 inertiz,
2 : Rigidiig équivalente,
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ercle de 1ée
ercle primutif
ercle de base
ercle de pizd

Clavetie

¢ oo g Arbre ! Axe
ey Roug
A i G Dent

e, 0o

Fig, 3-35 Schéma & une rous d engrenage Fig, 3-36 Medzle proposé d'une roue d'engrenage

= o (Poutre de section variabiz)
3.4.2 Choix du modéle

Le choix sur la modélisation du systeme de transmission par engrenage (fig. 3-33) se fait sur [a base du
modelz (fig. 3-34) reprgsentant les deux roues en disques d'ineres fquivalentes (1. 3) et la déformation due an
contacl par deux poutres infintment ngides raccordees au noeud (2) lides par des ressorts déformables selon les
six (05} degrés de liherte; Les rigidités équivalentes dépendent des distances du point de contact aux cenires de
chague rouc, En ce point il v a association ou asscmblage des matrices de rigidités équivalentes de chaque rone.

Déans a modeglisation de la roue d’engrenage (fig, 3-33) par ung poutre 4 section varable (fig.335) de
dimensions équivalentes, la dent esi représeniée par ime poutre trapézoidale ef la rone par une poutre de méme
forme avec le diamétre de pied. La modélisation des roves par des disques d'inerties se fait de la méme manizre
que celle des arbres (voir chapitre 2-1).Cn aboudt 4 un sysieme mecanique inertie-ressort de bass, 2l que [21]

r 3 1 [\ e
J fy e [k."." i E % G| ¥
O s’ intéresse an calenl én systéme de rigidité équivalente. L amodissement ne sera pas éludiée,

3.4.3 Développement Analytique

La modélisation de la trmnsmission par engrenages pose le probléme de Mapproche 4 adopter powr
définir les phénomenes qui régissert le mécamisine de déformation de la dent el de la roue, te] que le ype de
contact, les efforts mis en jeu, les déplacemenis, elc,

Problématique

La transmission par engrenages est ure forme trés fiable de transmission ; puisqu'il o'y a pas de perie.
Elle représentz un moven (rés efficace de transmission de puissance et de réduction ou de multiplication de
vilesse de rotaton dans Ies machines (ourmantes,

La modélisation de 1'engrenage droit fail intervenir plusicurs parametres, meéme, dans le cas idgal (sans
défauts mécaniques) ; En effed, le contact des daux dents (g 111-37-38-39) se fait selon 'axe (42), Le point de
contact démarre d'une position de départ ou deébut d'engrénement (o) & une position de fin d'engréncment ().

La distance du point de conlact aux centres géométrique des deux roues varie d'une position éloignée
Vers une position raporochée, inversement pour chagque rous,

Cette évolution impose une approche plus préeise du phénoméne et ne peut étre ignorde, Une cude

cinematque et dynamigue sema fnte pour définir les poncipaus paramétras,
La modédlisation se base sur la modélisation d'un enprenage en rone de diamétre &gal an diamétre de
pied avec ung seule dent sous forme trapézoidale (fg2-34). Le caleul des ngditds équivalentes [K] se fait

comme pour les roulements .

Introducticn des défauls mécaniques dans ['élude des machines fournanes
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A2

Fig. 3-37 Schéma du mécznisme de conzact - i .,
entre les dents. !

Axe

o,

par le Point de ..‘;_.t_..

: R
oA—pd ! &- Contact

Fig. -39 Représentation schématique de application d’un
chargement équivalent sur une dent d'engrenage

Afin datteindre ces objectifs, on procede de |4 manidre suivanie ;

= calcul de la position d"équilibre 2t des caractéristicues 2éomeirigues et physigues,

F  émde cinématique,

»  dtude dyvnamigue,

¥ calcul des rigidités équivalentss K; d’un seul engrenape sur la base du calcul des déplacements et des
forces,

# couplage des rigidités des deux roues engrenées,

3.4.3.1 Position d’¢quilibre et caractéristiques
Position d’e¢quilibre

La position d'équilibre considérée csl la position de contact & ¢ = 1, sous les conditions de
fonctionnement, Les paraméires considérés sont zlors appelés paramétres de fonctionnement[41 .45, 45],

Caractéristiques géométriques et physiques

EEF}FAR de ladent [41.4546) Montage de 'encrenage [41,4546]: (2ntre les deux
Largeur 9 roues)
Hauteur totale de la dent -H Entraxe de fonctionnemen: entre roues ‘a
Epa.lsseur - de E_ase LB au sb Distance axe point de contact Dy
Elpafsseur rde E‘ued vLP ou sf Angle de pression o=ty
Epaisseur de Téte LT ou sa R

7 : ' . Angle d'inclinaison des roves sutour de z - ¢ By
Epaisseur donnge LLHEY ouslE) 2 LB
Epaisseur primitive CINE Bae Angle d’inclinaison des roues autour de y  : fiy
Module e Bras de levier du moment autour de r v ba
Intervalle primaif entre deux dants : e = LM Avec ; (¢n cas d"inclinaison)
Pas primitif p
Pas de base :pb by = b cosfi, cos A

p=e+LM=2g=2LM

Introduction des défauts mécaniques dans I'érude des machines rournantas
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Drimension de fa roue [41,43,46];

Rayor moven ou rayon primitif de la roue

Rayon de "axe { Arbre)
Rayon de base dz la rove
Rayon de téte de la roue
Rayon de pied

Mombre de deots par roue
Largeur de la roue
Hauteur de [a rove

fAm Propridiés phvsiquas des “oues :

i Ra El : module de YOUNG da [a roue (1),
:Rb E2 : module de YOUNG de la roue (2),
tRe [ » module de cisaillemeant de la roue (1),
:Rp G2 : module de cisaillement de fa roue (2),
'n vl : coefficient de poisson de la roue (1),
.« v3 : coeflicient de poisson de la roue (2).

= L2(r)

Relation dimensionnelle d'un engrenare droit[ 4145467

-8f -

| Designation | Sym. | Formule i

Module | m | Déterming par un calcul de RDM

e e ; NI m2
Mombree de dents n Dérerming 4 partic des rapports des vilesses h—_) = H
Pas i P [P=m.r=2LM B
Saillic ha |Ha=m
Creux Hf JHi=125 m
Haureur de dent H |H=ha+hi=225.m
Diameétre primitif dm [Dm=2Rm-m.mn
Dameétre de téle da [Da=2Ra =d+20.m
Diamétre de pied df |PBf =3Rf =d-23.m

Lacgeur de denlure

b |B=k.mikvaleur 4 se fixer, frécuemment ou prendre (k=8 ou 10}

Cdl+d2 omamy mmy
Entraxe de deux rowes ([} et {2) a a o T .
| Angle de pression o, |20°

Limites de contact[41.45.46] : (En fonctionnement)
rayian de contact rp a partir du centre ‘I,
fonzueur de contact par rapport au rayvon primitf sur le profil e
longzueur de contact maximale soRE
longueur de contact minimale T =Cin
angle début contact TERE
angle fin contact =
angle de contact au cours de 'engrénement ¥

Repére de caleul [41.45 46

Pz, fx et Py

: repére fixe au centre de la roue,
: centre genmeétrigue de la roue,
- repére mobile selon la dent engrende, avec un angie p par rapport au repérs fixe,
smiliew et exirémire de la dent,
: point de contact décrivant la ligne d'engrénement et point d’application de la force F,
: rayon radizl passant par ["axe de la roue et le milien de la dent,
- tanggnie de la roue ou normale de fa roue et paralléle a "axe de Uarbre de la roue,
: "axe perpendiculaire & 'axe (r),

s angles que fil la force résaltante F autour des axes z, x ety

Forces et déplacements [£1 43 46]:

Décomposition du vecteur force en
Décomposition du vecteur déplacemant en

at : déplacement radial,
Gr crotation autour de Maxe r,

[ndicss :

it numéro de la rove (1,2},

{FM}-——>{ Fr, Fr, Fz,K Mr, My, Mz}
(8} > & o1, &, &, 6t &)

&1 ; déplacement tangentiel. 5z ; deplacement axial,
BT rofation autour de Paxe T,

i numéra de {a dent (1, n),

Bz rotation autour de [Maxe 7.

o) état initial ou début engrénement

[ntroduction des défauts mécaniques dans ['étude des machines tournantes
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Cmn rappelle que la ngidite de 1a roue engrende dépend du point d'application de vecteur de force | ¢ -4-
d. que Kij = f{¥ij,H.Rp,Ra,10,r1j ). Etant donné, cue r, varie en fonction #7), K, en dépend aussi.

3.4.3.2 Etude cinématique ]
Avant de faire les calouls des déplacements, un calenl cimématique[41 435,46] est nécessaire [.'ohject:f

de ce calcul est de détermuiner :a relation entre |'angle yet le rayon ry o la longueur de contac

| 2o

Fone menantc (Z)

Roue mende (1) -

H. Fig. [11-40 Cindmatique de 'engrénentent ot la Ligne d'ar:[itll

Ve

Tl ' tanpente au cercie de base de la roue mengs (1),

T : tanpente au cercle de base de la roue menante (23,

TIT2 : ligne d'engrénement ou de contact ou ligne d'action sur l'axe A2,

A : début engrénement, intersection de 12 ligne d"action avec le cercle de téte de 1a roue menés (1)
B - fin engrénement, inlersection de la ligne d'action avec le cercle de tete de la rous menanle (2)
1 milien de AR, intersection de la lizne d"action avec les cercles primitifs (1) et (23

Al longueur d’a2pproche.

BI longueur de retraite,

AR longuewr de conduite,

Le calcul cinematigue 3 pour objectif la détermination des propriétés cindmatiques et géométriques de
la trensmission par engrenages lors du fonctionnement et les relations qui les lien:,

Calcul de oy

On sait que 'angls de pression (o ) peut 2tce determiné par [a relation | R

cos g = Rb/Rm et (Gx=ay)

Caleul de ¥p et ¥
L'angle vy dépend de 1"angle ety , 11 existe une relation de

la forme ; . = DN W A DU | .
BYy _ Rm_ 1 oV | I | g2
. o . ' |
ga, Ri cosy, | RO i
La résolution de cente équation. parmet d 'obtenir :" > I
¥ Or, il faut remarquer que 1, d:épend du rAppoT : " |
(Rt ce qui Fait qu'il v a v v J‘ H

¥) est obtenue par zmﬂ]{:gle & vo (remplacer Ri par Rb),
Fig. 341 Modéle cinématique (calcul de )

Introcuction des défants mécaniques dans I'¥mde des machines tournantes
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Caleul du pas de rotation @ !
Omn peut approximer cet angle par la relation suivante

.gp(r,- - £l
=aT/hH

Ce pas angularre de rotation est "angle gue fait ["axe passant par le miliew dz la dent (r) avec Maxe (Y)
paralléle 2 Pentraxe, |} correspond 4 un cvele dengrénement (débue et fin),

Il faur ramarguer, ict, que la diftérence (¢ - ¥) de la roue (1) est minimale au début d I'zngrénement et
maximale & la fin de ["engrensment. Si ¢ est cat angle de différence. alors, on peut calculer &1 et $2. Pour des
angles petits on a:

g =LT /(A mlt) do=LB/ (4 xRb)et o =L M/ 4 7Rm)
En conséquence, une autre méthods de calcul approximatif de vy et ¥y peut étre obtenue avec :

[ |= (@/ 2)* @

[7i=(p/2) - ¢
Calcul dery :
Si les dents des deux roues sont gfométriqguement identiques et si les paases d'approche et de retzaite
sont identiques, ona

ro’ = Rm' +
J".r.lmJ =Rm™ - Ci
Awver ! (:'.-} T f—l':'mm- U. _":-ﬁmm_.lr
Conae = Rt - Km et Coiw = Rm - R

Ty subit une rotation angulaire el une variation radiale ; puisqu’il tourne avtour de "axe de rotarion et
passe de la position du cercle de téte {ry = Rt) 4 la position du cercle de base (ry = Rb). Cette situation fait qu'il
posséde une vilesse angulairs relative,

L8 B
r Tin
o= NV _@-(#—¢)
im ia in
Alors :
w'= {] — iﬂl_ﬁ}' o]
P
On suppose une relation de proportionnalité entre Iangle v et Cp, pour ¥ pr:til:
. fot¥
Co= Conax .| 1= n_
fl‘l

Avee ry [ Fresulia- 1l

Par ailleurs, la valeur de y peut &tre calenlés en fonction du remps:
y=—0'+y,
AYEGE |

' =t MODULO (T/n)
-
_ }"-|

Dot I'expression de ry devient:  rp= Rin & Crg .{1
oo

Calcul de 'épaissewr variable de la dent: L1ir)
Lr’aprés [27] existe une forme complexe de caicul de I'épaisseur au niveau d'un point donné M de
coardonnges (L et B) sur le prosil de [a gert, on a:

Introduction das défauts mécaniques dans ['tude des machines sournantas



Chapitre 111: Etude théorique

fiws R[ﬂ + 2imver, +inve, ) |
fm

fm
costl, = —cosay
R

Ve =ltea — i
AVEC !
s :angle de pression
a rangle d'incidence au point M,

WVu la complexité de cette formule, on adopte la modélisation du profil sous forme d’un trapdze:
Soit I'épaisseur ;. Llir)= LT+[(LP-LTivH]r =[B+Cr]
O pose ;
E=LT
C=(LP-LT}VH
La formule complexe peul ére wilisée pour fe caleul de LT et LP 2l que :
LT =LM -2 hatex =LM-2.0.mtex
LP=~LM+2(H mjtga =LM+ 1.5 miza

Caleul de 'épaisseur variahle de la roue @ L2}

On sait que : L2(r) = 2./Rp? —(H + Rp - r)? =2,/D* — (E~r}?
Cn pose

D=Rp

E- Rp+H

Calcul de profil : (diamétre de 'arc )
Lz profil de la dent a la forme d'un développement de cercle. L'égquation régissant cette courbe st

commplexe, pour pouveir atiliser la mécanique de contact pour le celcul de déformation par la methode ce
HERTS[11]. On approxime cette courbe par un arc de cercle.

Pour calculer le dismeétre de cet arc de cercle, on suppose qu'il passe par trois (03) points, les plus
imporiants, du profil du flan actif de lo denture. Soient les points d'ictersection du profil avec les cercles dz &g,
le cercle primiuf 2t le cercle de base.

Pour une position, of la dent se trouve sur ["axe (Y), on awra un systéme d’équations

) 2z(zrzt2y.(vi-v) = RP - Ry
l 2.z(z3-22 2. 3.(v3-¥2) = Ry - Ry?
La résalution de ce systéme donne
Ri=d*4=z"+y*

Aver . !
| 2] =Rt cos 41 22 = Ran cus 3 3 ~ Rbcos &2

el A
<I:,-I=Rtsin il i:ﬁl=Rmsjn ok iLy3=Rbsi.n 2

3.4.3.3 Etude dynamique
La force appliquée, lors de I'engrénement, subit une variation d'amplitude ; puisqu'il ¥ a une

interférence entre Je;fdents en deébur eren fin d'engrénement (AW et BY). D'aprés [41,45,46] cere variation st :
F FiZ2

A Fig. I3-42 Evolution de la force le long de la ligne d action
Avec:
WV : fin d'engrénzment de la denr précédente interférente,
W début d'engrénement de la dent venante interférente,
O
AN = BW = pas de base (p)

[arroduction des défauts mécaniques dans étude des machines tourmantes
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La calcul des forces équivalentes se bzse sur la théorie de la mécanique de contact. En effet, les forces
mises en action, lors du contact £nte la dent menante et 12 dent mende sont multiples, On peul les résumer par
une force resultante (les forces normales et les forces de cisaillements).

Cette force résultante est projetés sur les axes (v, =, 2) .

7 A P - “* .
A2 oun ]

P 4 vl ‘{’}
Fig3-43 Scheéme des forces normales 2t de cisaillements

Soir C le point de coneact. ['axe [n) I'axe normal sz qouve sur 'axe AZ, I'axe (11 axe tangentiel e long de
la largeur (b) parallélz 4 'axe (X) et 'axe {12) 'axe tangentie] le long de la hauteur perpendiculaire a [Maxe A2,
Le replre (C. x o, 2') est le regére (O, % 1, 2) transposé au point T,

Hvpothéses sur les forces

# 0Onconsidérera que le contact se fait avee roulement szns glissement. Les forces de Fottements et de

cisaillements seront alors négligées,

On ignore le flm d'huile de contact,
On considére que la force équivalente est ponctuelle au milien de la largeur de la dent co ignore la

forme surfacinne de conrzct.

La norma.z ainsi obtenue suit les points de contact. Elle dépend du profil de la denture ¢t de la distance
du point de contact au centrz de rofation de la roue (),

[“anale Fx est égal a I"angle de pression o,

Les angles Py et Bz dépendront de "inclinarsen de fz rous menante par rapport & ["autre,

La waleur de la force (F) dépendra du couple moteur de la roue mendnte Cm, e couple eésisiant de la
rote mende ot de la distance di centre de rotation au point de contact de cette roue (1 ou 2):

Cm—Cr

Fr=-

N Yo

b T P =

o

Les coupies Cm =t Cr sont supposés constants ef connus. On aura, alors ;

Fr F sintfc+y sin fv
Fy=Fr=F sinfflcty) cos v
Fz = Fos(fc+3)

o

Et les moments seront
-~

| My = Fz. bg + Fx .ro 5in Px
Mz = Fx Fa
My = Mr=Fz.r

v

1

Remuargue : En cas d'inclinaison auteur de 2, on suppose que [a largeur d’application des dents s2 rétrécir a by

Intreduction des défaus mécaniques dans |'étude des machines tournantes
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3.4.3.4 Calcul des déplacements (Modéle de Déplacement)

Le deéplacement total, causd par chaque force ot moment, est le résultar de lz déformation locale et de la
déformation globale, Le calcul de la rigidité equivalente du medéle d'engrenaze impose la supposition dune
série d*hypothéses pour la simplification du probiéme de base.

; Wu que le svstéme présente deux parties syméiriques par rappert a 'axe (1), solent la dent et la rous <L
vil quz "axe est considére parfaitement rizgide, [2s conditions limites sent ;

Conditions zux limites :
lere partie . ¢ [ Ri-g & H]
Jeme partie; ¢ Ha Ea-RatH)

Avec: Pour r=r; o a Sz el (d&ide) 20
Pour r=~HRa ona G=0 et (dd'dr) =i

Oin pose pour la suite des caleuls 5; pp = Rt-rp

Hypothéses :
Hypothéses de base ;

# Laforme de la dent 2s: rapezoidale,

» Lechargement dépend das fx=cw, ot fy,

# Le point d'application de la force dépend d'une distance 1, qui dépend de afl). Cette variable ne sera
considérée qu'en fin de caleul pour abtenir & = &(t) =t par conséquent k(t),

*  Lapréserce de la clavetts rousfarbre 25t ignoré,

*  La fixaricn de la rous avec "arbre est parfaite,

®  L'arbre d une rigidité infinie,

#  Le calcul est fait pour la roue mende puis les résultats seront reportés sur la roues menants,

#  Onsuppose que les paramérres de fonctionnemeants [41,45.46];

» Onsuppose que les dents sont identigues,

® Le pac angulaire a3t trés petit,

»  Le systeme d’zngrenages est formé deux roues seulement,

*» La déformation torale est la somme de la déformation locale (Meécanique de contact] et la déformarion

alobale (Thévric d"Elasticitd) of =h-o
#  Les rigidités des (13 et (2) sont complémentaires,
Hypothése de calcul pour la déformation locale (/) ; (voir Calcul de Roulement)

# Contact avec déformation elastique,
% Le contact de |'sure dent est simulé ici par une force appliquée au point de contact situé & i),

#  Le profil de la denture est supposé circulaire,
# La zone de contact est reduite en Ln point situé au miliew.
Hypathéses de calcul de le déformation globals { &)
# Les déformations sont le résultat des efforts de compression, de Mexion et de lorsion prises

indépendamment,
le cortact des deux rouzs 3 "endreit des dents 2st supposé unique ¢-A-d une dent sur une dent,

la détormation du film d'huile est ignorde,
Le contact entre les deux dents est supposé comme étant un contact de deux cercles de diamétres

conmus 77 et [

b L

Méthode de ealcul
Le calcul se base sur le mocéle de déplacement énoucé dans le calcul du roulement ; seit par le caleul

du déplacement & et de fa force equivalente fi. La rigidité estle rapport de cette charge sur le déplacement total
résultant, L' effort appliqué est la forcz équivalente aux forces résultantes du contact des dents des roues au point

[= .

Kijf = Fi /ey
Exemple - K. = Ff&r Kq =F,. /@
Ea = M’ Koo =AM B
Krz =Frik
erc.

Comme le contact génére deux déformations, 'une locale est 'autre globale, an aurz deux Etapes.

T

Introduction des défaurs mécanigues dans 'étude des mackines tournantes
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3.4.3.4.1 Calcul de la déformation locale

Etant donng, qu’on suppose que le contace est enire deox evlindres de rayons et de laroeur épaux, La lai
de Hertz[ | 1]de la mécanique de contact, permet de calculer la déformarion locale .

Cette déformation se trouve sur la normale & [a dent, les deux angles caractérisant cette position
dépendent de &, leur valeur exacte dépend du type d'engrenage, Les différentes déformations radiales (1),
tangentielle (t) et axiale (2) seront calculées par la projection de b sur les axes (1, 1 et z).

Siaest lalargeur de la déformation locale observable sur les profils des deux dents, ona ;

L [2F[A-v)E]+[(1-v]) E)]
\ =t (Lid)y+ (1/dy)

La déformation radiale globale est:

h=R—JR —a*

avec: R : rayon de couraure de fa dent R=d/2
La déformation locale b cst ainsi projetde sur les axes z, x etr

_ﬂzr =h sin(fx=y sin By
< he=hr=nh sin{fct+y cas iy
| hz = hcos(x+y

3.4.3.4.2 Calcul des déformations globales \fit
3.4.3.4.2.1 Calcul du déplacement radial (5r) Fr \

Développement

Erant dorné que fa déformarion radiale
globale de la roue est un cumul de la
déformation par compression de la dent et du
corps de la roue. Le calcul se divise en deux
parties. la premigre par intézration le long de [a
dent g1 la seconde sur la rove. On sura

Fig. 244 Déplacement radial zlobal

Soit A(r) I'aire de la section perpendiculaire 4 Fr définie par A{r) = b.L(r), soit deux parties, tel que :

AlF)= Al =bLID
Afr )= A2(r) =b.L2(n)

Laloi de HOOK[2T] pour ¢e cas est
iy _Fr
adr EA{r)

On aura

i F?"V' 1 1 Fri 1 1 —||
Air)=—| |—d dr |=— o d
i) E -!_ﬂm r+-[A2|:r} g EUJ:{E.L&) HJ‘zav-gzr[E_rp rJ

i

Conditions mathémaricues:
Pour gue cet intégrale sont définme elle doit satistaire aux conditions selon le domaine d'intégration;
Pour le 17 domaine r [gg .. H] on doit avoir ; Cor > —B
Pour e 2™ domaine r [H .. Rp-Ra=H] on doit aveir; D= {E~-} =0

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournartes
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1]
th s R
> E-D
[ula}
r“_‘ = H S T-A) avec : A=1 (A=LPLT) =>r<() Or rz0=>condition satisfaite
e S == singularité pourr = H

Un probléme de singularité se pose pour ¢ aux frontiéres Or, il s'avére que la dent de hauteur H se
proconge dans la roue d'une distance (g) que nous n’avons pas pris en consicération, La zolution serait de
modifier Bp par Rp’, tel que :

Rp'=Rp-g avec: &=Rp-. Ro*—(LPI2F

donr
E= Rp'+H=Rp-e+tH == Lacondition D—(E-r)}> 0¢l ED —(E-r} > 0 est vérifides ; puisque :
e-H+r>=0et r>=H-¢

Remargue Importante : Ces conditions mathématiques seront considérées tous le long des calcul des
difféirents déplacements, En faisant un changement de variable adécuat et en intégrant, la résolution de

I"intégral donne :

g (r) = £|:—] ln{3+f_"r] + ¢l & 77 (3] :i AreCos—
BE|C b Rp |

+¢l

2hHE

Sachant que les conditions aux limites sont
Pour 8'": 3=35¢r" pourr=p, =0 pour r=H
Pour §%: &=8 pourr=H ou r'=Rp-g ol " =r-(Rp<e + H)
a=0 pourr=Rp-e-RatH ou r'=Ra
ot &r = Gr'+4’

- Fr [ _ ] i 1:
o= _—u # In Lo L'_i AreCes E]—.ﬁ!mﬁm fi L8 | -‘5
BE | LP=LT | (LP—LT)p, + H.LT__! 2 L Ry | e _,|

¥

5 =£{£ ] - In{ : }— : [AreCosa —Arc{?m'-::rl]i.
A

BE|LP1-4 (- +4| 2
Avec: .0, = &_E F—E &y = e
g YT Re T TUEP ' Rp

3.4.3.4.2.2 Calcul du déplacement tangentiel (&%)
!

Deéveloppement :

La déformasion tangertielle de la
rous peut ftre considérée comme une

combinaison de deux déformations,
| 1. la déformation de flexion de la danc
"oy seule,
i_‘ 2. la déformation de torsion du corps de
; la rove seule
- i
0 ;
;‘ |

Fig. 3-43 déplacemsnt tangentizl

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes

=93 -



Chapitre 11]: Etude théorique

-9 -

1. Déformation de la dent par flexion

On consideére la den: de hawteur H e de Iargeur b comme une poutre de forme trapézoidale de longueur
L1{r), soumise & une force appliquée au poin: de contact r=ry,. On CDTESIE]ETEH que la partie sollicitée.

La théorie ce "élasticité donne :

di6
Ty = = M(r
(0= = M)

Fig. 346 Délvrmation de flexion d'une dent

Avec:
ey =b [L[r}-"E]J.-’ 12
Miph=Fzr

Pour r défint dans [y H]

s _ .

£os 2 _[ !
Fzdr ()
Ed5 _ 9%z
Fz dr* blB+Crf
Eds 9%  r

Fr drt F[ﬂ +Crf

L'intégration de certe équation différentielle donne

bEds_-1[ »r 1 1 ] .
9 Fzdr 2C|[B+Crf € B+Cr| "
b E 1 [ cr

=2 ln[E + C.r]

+clr+c2

—f = = ————a
9% Fz 2C° | [B+Cr]
Connaissant les conditions aux limites

" o}
6=0z pourr=p, : 6=0 pourr=H :—Jzi} pour r=H
i
on aura ;

_A8 Fz [ﬂ' | ]Ti{l—i]l{l—ﬁu}_zm 1
b E\LPLI-2)| A+B,0-2) A+ B (1-4)

LT o
Avee t A = — 21
L Ao = H

2. Déformation de torsion de la roue

Tr=wFz. o

La théorie d"élzsticité donne le long de la longaeur (x=b):

Introduction des défauts mecaniques dans $tude des machines tournantes
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dd B Tr
dv  Glp
L'intégration sur les deux domzines donne ;
B L S
ry Fz 'ﬁ:’
64

Sachant les conditions aux limites ;
& =580 pourx=h
6=0 pourx=0
ﬁrc, i
G

S e ’5 F‘{
ml s

Rt—HB,)

x
i

La déformation totale est, alors

& = & + Rp.68,

o A8F:(H 1 Y A0-4)1-5) ! P
et =2In| —————— |[+32 == (R -
&= E\IP1-2) [ A+ (1= 4) ”Luauﬂ—,nhu ! G &= Hb:) Rp

3.4.3.4.2.3 Calcul du déplacement axial (&) ou (J57)

e Ligne des points de contact
Développement :

Arir) ["x . ]
i ; De Ia méme maniére gue pour le calenl do
£ 8 déplacement radial,
[ %f ~===""Théoric délasticité
= —t i =
7 d*5 _ Mir)
7 dr* El(r)
i Avec
A Z .
¢ i Mr)=Fx.r
(5/2)' Lir) ¥
Y =z ) = | } ( J-—-—L{J‘J
12 20
Fig, 347 déplacement axial On aura par intégration en deux parfies:
Edty L r
Fv arr L{r)
Erj E dé g
= I—-- —dr + I ——-—a’r*ci
Qﬁ Fx -:fr (B +Cr) 2P —(E-rF
Lz condition de non-singularité est vérifiés voir précédemment.
En faisant un changement de variable adéguat ot en intégrant,
pour la premigre, on pose R= B1Cr
pour la deuxigme, onpose E-r=Dcosp = un probléme étant E = Bp-e+H
O oaura
b Edb_ ] B D
sk jf] - MR+ = [(E = Deospxlp + cl
9 Fx dr C? 2 -

La résoltion de cet ]nregrﬁ!e, danne

Introduction des délauts mécaniaues dans I'étude des machines tournantes
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b E ds
9a By dr C*

al

l‘[}-'l

E -\'_

%Fr

d'ot

b E
96 Fx

{R Rln(R)] + [Ei;‘:-ﬂf'sin.;p]-l-cl

I:L HR -8 In{!ﬂf']dﬁ + f_;‘— J-[f':'@ = Dsin u;.::']sin e+ clr + 22

I

== [1—2 - 3Rf|:1{ﬁ]—lj:| + —Dl—{Ensmw a,nmsrp}+ ?{qn{acosgﬂ @J-‘ clr+ci

3

L

Connaissant les conditions aux limiles;

A

Pour &'
4 =or' pourr = gy
&=0 pour r=H
Pour 6
8=4" pourr=H ou r'=Rpe ou r' =r-(Rp-c + H)
6=0 pourr=Rp-e-Ra-H au I'=Rka
aad
— =0 pour r=Rp-Ra+H
ar
avec : AHr=or+5'
La résolution finale donne
: i r Y
Fx96(a? 1 |1 LP |
bR Ul )
Re| [ RaN——= If"" s
ek o |Rp+£+H+-w—- vl-a’ - 5-{Rp—e:}+HLIl—a; .
2 L 2 \2 )
[-::-R;;+{H - £Wr, —E]Ar'r:f_'.‘ﬁsal —LRn-:—r:H - £ + %JJF{:C&EUJ}
LF Ra
Avec; A= AH1-A D{——&G*—]——
L” 28 Blo=[AH1-2)Bo 1. .' R

343424 L‘alcul du déplacement angulalre (6r) (autour de raxer)

.. Développement :

Fz Le déplacement angulaire autour de
[Paxe r est obtenu sous Peffet d’'un moment de
torsion Tr, résuftant des efforts de tersion Fz

.-f’

1 _ selon un bras de levier estimé égal a bO2.
N G Avec ! by=bcos P (by=[0.h].)
i ! Cn aura ;

g /¢

- Tr=1% Fzby'2

7

g La théorie d*¢jasticite donne ;

| dd.  Ir

ar  Glo(r)

Fig. 3-48 Déplacement angulaire

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournanies
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Lintégration sur les deux domaines donne

8, I 1

d— 5= |- dr + ir +

7y R S

341.8 b i+1.8 o
Llir) Lir)

G K (4 i

R el ; B ar + ¢l

bz by ﬂu{r r}lﬂ j[LElr szrj
QU SNCGTS

GH. [3 ST | For 11 oF H—
4— ,;}:-—]nl:e' {:r}——} + S.JrcCﬂﬁL R @Inr1 F +cl
Fz b, LC ¢ B+Cr Ro|| L2D D+R

Sachant les conditions aux limites ;
b= 59; paurrc = 0y
=10 pourr=H-Rp-Ra

Cin aura zlors |

! \ ¥
5, = 1Rh | H 3 | | |_1.m T "
4G b |LP1-A| (A+(1-4)F, ) LP* uu-imﬂj

% Ebhﬂ(ﬁp Ra2Rp-¢ ]1
2Rp| \Rp t Ra g I

—_1_{-!rr:tfm i — AreCay or, ]—

LT R 3
Avee E=—,Iﬁﬂ=&, a=2 & = Bt
LP H Rp fip
Remargue ; L'expression de Ip(r) a écé tirée TIMOSHINKO[2Z7] pour le calcul des moments polaire pour

les sections carrés.

3.4.3.4.2.5 Calcul du déplﬂﬁﬂfﬂﬁnt ﬂnguf&ire ('IQZ,I fautour de I"axe t

Le déplacement angulaire aulour de axe (z) peut étre evalug cirectement par une approximat:on
linéaire en fonction du déplacemant rectilizne total le lonz de I"axe (x) soit BX, tel quE ;
A A
o= —=———
h i = HE,
3.4.3.4.2.6 Calcul du déplacement angulaire (7) autour de raxe x)

]
Le déplacement angulaire autour de ['axe {77 seut &tre considérd comme confondu avee celul autour de
I"axe (x) qui peut étre évalué directement par une approximaticn linéaire en fonction du déplacement rectiliane

tatal le long de I"axe (2) seit &2, el que
Lf-"-f?__ = — = e—
rn Ri—-Hf,

3.4.3.5 Calcul de la matrice de rigidité

Le calcul de la rigidité se base sur le déplacement tatal sur la force, | que

Ki=F/&r K.=F./% K.=F /b5
Kp=F. s K.=F./¢ K.=F./Or
Ke=F./or K.=F./%& K.=F./0t7

Introduction des défauts mécaniques dans 'étude des machines tournantes
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Kiam F. /58 & g SR e o 500
E:'&‘_F7 ! o8 Kog =, rjjﬂrﬁ::ﬁ: =F, /a8
Krp=Fr /o0 K =F./00.Kg=F./0568

Kgr = Mr/dr Kaa= Mr/ 66 Kpa= Mr/ 68, Koa= Mr/ 80 Kaz= Mrice Kat= Mridr
Kor = Mzldr Kgg= Mz/ 60, Koa= Mz' 60, Kpp= M=/ 68, Kgz= M=/& Kotv= Mr/6t
Kar = My/dr Kgg= Me/88. Kga= My 86, Kpp= Mx/ 68 Kpz= My/& Kgt= Mx/ST

On obtient une matrice de rigidité ; [K ] s

Si on pose que & = Keg k, pour la déformation localz, on aura :

Krr = F, /& + Frihr = F /& + Fih= F /& + keq™

] - =l

& ! ! (

k. =;JEJ Sl In| - + —[,-I,i'cUosa - ArL‘C'mmﬂ F: I:‘_l'\"
[LP[—i (1-)f; -4 2 g

Koz = Fo/dr + .fcgqf:"'

4817 H I "‘Fu—&:ﬁ—m ¥4 b L

S Ep e G e 1 00 Rt - HB,)R K&

r {f—* faﬂf‘i—ﬂJLi+ﬁc{;—AJ i+ Ba-2 mmG{ By )Rpt +KL
Krr = Fo'de + keg™

bl .

o]

- _: _I
I"é Rp +(H -8 - EJ:IrcC‘maq - [Rﬂ +(H -+ P%J:IFSCUS‘&J} + Kf;;]
.

!

I."' ™
# LFP -l
Al In

s

fp - £+H—R—J~u!— : —[

2

Kaea= Mx' 88 Avec - Mx =Mr=Fz.r;
Et comme 56 = m &—T
. Rt—-HE,
K&*&:E = o DL
n &= HE,
Fz (Ri-HA YK I ‘
) e e, SR 1. - P F | — L AU [
@l f."r 9'6 Lf’ {I [ [ (fg )2] (ﬁ LP}LI. | ﬁﬂ)
Rp? R N ey 1 i 3
, uRp £+ rI+T}ul—a —[E{Rp—,] + Hj*.'l =
-1
f Rp
—Rp +(fH - &), —EJ&T‘CLG.S‘&', (Ra+ (H—&)x -i-T}-’I!ﬂCﬂ.S'ﬂ'
'k"' - }
Kageor= Mr/ 58, Avec | Mr = Fz . by (on suppose la 2eme parte néaligeable)

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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i

i 4T | ‘_!.gbﬁ[l_“ 1
LP1-4 \A+(-A)B,, LP*

L s
A-'?,Hr =4GH 1 /1,+t:l—ﬂ)ﬁu

d
2oz i
= ?_[Arrrfﬂ.ﬁ' o = AreCax rz|]+ 18 [In Rp—Ra 2kp - —!:.
2Rp| \Rp+Ra ¢ )]

Kzr = Fz/& + Keg™

[ &
kz}-—..*if_hgt,ff. tal %

1 5
] N+ =[AreCosa - ArcCosa, | oo
Fr' |LP1-4 |(=A)B, +4| 2 ‘

eic:

3.4.3.6 Couplage des deux roues

Connaissanl la rigidité de chague engrenage, le modéle propose une poutre de rigidicd infinie de masse

aulle avec un neewd sous la forme d'une articulation au point de cortact des dents. Zn ce neeud on a un svstéme
de rzssort dont la rigidité est quivalznte aw systéme de transmission par engrenages.

Le couplage matriciel se fait par 2 considération au neeud (1) des propriétés mécaniques de "arbre seul

plus B rove seule, au neeed (2) o v a couplage enmre les matrices de rgiditeé de [a roue (1) et (2] et au neend (3)
identiquement qu'au neeud (1)

Etant denne, que 'effort transmis d'une roue & 1'autre, le caleul de la rigidité commune est celle

gquivalente ¢ un systéme en sérig,

1 1 F 1
T W
EY g K

i1} pe{2)
EUY = K!.' Kfa

& K-'I?:- i K_'I:]
W "

avec - i et ) les indices relatives air, 7, z, 9r, 81, 9Z)

3.4.4 Critiques du Modele

Un ensemble de critiquss paut étrz émis sur le modele choisi, sur le calcul des déplacements et ces

forces, on peut les résumer par les peints suivants ;

L.

Laa

Le modéle propose se base sur la theorie classique du calcul des poutres avec section variables, cette
approche a necessité la simplification de la forme des dents,

La simplification de modéle du chargement & une seule force résultante d'apres [41] ignore certains aspect
de ce chargement le long du profil ; puisqu’il prend plusieurs formes, roulement avec glissement &
Uintérizur, roulement pur au milfien el roulement avec glissement & 'exirémité, peu comprometire
I'exactitude des caiculs. Pourtant le fait d'tenorer Ies forces de cisaillements n'cst pas trés important,
puisque les calculs s¢ hasent sur la force résultante, en ouire, |'étude préseniée dans [14] monire que g profil
des contraintes le long de la profondeur est presque semblable entre les cas avec et sans £lissement,

La copsidération de 'ensemble roue-dent comme un seul corps peut &tre une néglizence ; En effer, des
vibrarions de |a dent séparément de |a roue peuvent exister, comme d'autres effers d'origines différents.
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3.4.5 Modifications et introduction des défauts

3.4.5.1 Modéle

Le modéle étudié a &té élaboré avec Uintroduction de certammes modifications. Des améliorations
peuvent étre introduites - la considération du profil réel de |a denture et des forces de cisalllements.

Commengant tout d'aboerd par voir ‘a fiabilité de ce modele tel qu'il a é1é élaboré. Les résultats de
I"stude comparative et de validation permettront de donner un jugement d’appréciation sur ce mudzle. Clest,
alors, gu'cn peut envisager les modifications futures.

3.4.5.2 Introduction des Défauts

Les défauts touchants un systéme de transmission par engreénage droit sonc trés diversifies, on se
propose de traiter les plus importants

Avant de traiter ce sujer, il faut introduire la notion d'indice, vu que les défauts peuvent Eme
caractéristiques pour chague den et rous séparément, on aura par exemple:

F™ - 1a force de pression appliquée sur la dent () de la rouc (i)
k™ - | rigidité force de pression appliquée sur la dent ) de la rove (i)
(i) : indice de la roue ct (j) indice de la dent.

| Choc d'engrénement

Ls choc de I'engrénement est un phénoméne normal, lors du fonctionnement, Ce choc cycligue au
rythme de la fréquence de rotation et du nombre de dents cngrenges peut présenter Uinconvénient de se
transmettre & toute la structure. Sa modélisation peut se faire d'une manidre relativement facile; puisque d'apres
[41,45,46] la force de pression exercée au niveau du point de contast a une forme impulsionnelle carrée

dépendant du lemps.

L& systéma mécanique (roue + dent) devient un systéme force, dont la réponse obéit & ces fluctuations

périodigques. i
X A |I II

$ .k r— I| I|I -
£ Lo \\
_‘L —» Rouc+ Dents  f—p / s . >

»> ) i [
e R

Fig. 3-49 Réponse du svstéma & une excitaticn
La réponse du systéme & c2 type d'excitation est une réponse proprz plus une répunse forcée periodicue,

2. absenee d'une dent

L'absence d'une dent dengrenege peut ére modelée par une augmentation brusqus de la force de
pression au ™ dent absente ; puisque, la force st calculée sur la base du couple motzur et du couple résistant,
I'absence d'une dent peut étrs simulés par un eouple ~ésistant aul :

F'% = Cm/ro Avec Cr =0

3. irrézularité du pas entre denis

Le pas entre les dents peut étre irrégulier d’une fagon singuliére et unique pour une dent donnee
constant ou cumelatif avee une évolution arithmétique, géométrique ou autre sur 'ensemble des dens.

Certe modification inllue directement sur le ravon de contact et la rigidité du systéme ; puisqu'elle cause
une interférence variable =ntre les dents. 1l se trouve, done que pendant la phase d'approche, alors que la dent
précédente davrait ére en phase de rerraire, elle se trouve 4 une position retardée.

On peut modéliser certe anomalic par une rigidité supplémentaire calculée sur la base de la position de

la dent retardée. Fn effet, 'errsur de pas (pr) peut étre transformée en valeur angulaire (p7). Cette erreur
angulzire peat étre convertie ¢n rayon de contact et donc permetire e caleul de la rigidité équivalents modifise.

Introduction des défaums mdcaniques dans ['dude des mackines tournantes
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Par exemple pour le cas de cumul zrithmeétique:

P = ,00'7”'" +ipr
Avec: popas imézulier, oo pas théorigque. pr:opas diégulanité arithmétique.

Jrnuméro de la dent par rappont la dent d'origine ou la dent 4 erreur minimale,

La rigidité modifide sera par conséquent:

K2 () = ko g+ k7 [y ]

Avec: K™ :rigidité modifide de Ja ™ dent de i™ roue,
ka'® - rigidité chéorigue de la j™" Zentde i*™ roue,
AR rigidité thearigue de la (j+ "™ dent de a i"™ roue.
¥i »angle de fin epgrénement,

Si le pas eat unifarme pour toutes les dents, on aura - b ¥ = ko™ (1) + | Laat [wi-(y+ )]
4 inclinaison d ung roue par rapport & fautre

L inclinaisen ¢7une rous par ragport 4 une autre a £té considérée dans les caleuls; par Fintroduction des
angles By et Pz Or, cette procédure s'avére insuffisante ; puizqu’elle n'influe que sur la projection des forces et
du caleul des moments par U'introduction de la largeur du bras de levier by.

En effer, 'inclinaisor des rouzs par rapport 2 'axe (£) fait (schématiquement) pousser un cote de la
dent vers "intérieur et "autre vers "extérienr. Cette situation modifie le rayon de contact et modifie fa ligne de
contact gui denne plusieurs rayon de comact selon la largeur (B) ¢t méme les angles de début et de fin
d'engrensment se trouvent modifies,

La medélisation de ce phénoméne devien: difficile, on se limitera aux effets déja introduits, lors de |a
modélisation. Une validatior poussie de cenie modélisation sera faie,

5. balourd dans "une des deux roues engrenédes

Le phénoméne de balourd, influe sur le comportement des transmissions par engrenage ; puisqu’il
madifie les corditions de contact des roues enire elles. Ceci par des déplacements foreés des roues dans le sens
opposé ou inversement ¢l de méme par une augmentation ou réduction de la ferce de pression.

Il est, généralement, modélisé par une force dyvnamigue de fréquance donnée et de direction donnée. La
moudélisation de la force peut ére ajoutée 4 la force de pression selon fa périodicitd de cette force de balourd.

On aura vectoriclliement: F' = F ~ Fhfwai + pn)
Aver ;s  F'onouvelle force de pression, F : force initiale de pression,

Fb force de balourd de fréquence (wy) et de phase {ph) apoliquée a la rous.

Les =ffets dus aux déplacements ne seront pas traités.

6. présence d'une fissure

La présence d'une fissure, principalerment sur la connexion de |z dent 4 la roue, est un phénoméne rrés
fréquent, Cerre anomalie fait modifide |a rigidité de la dent. La moedélisation de ce phénoméne peut se faire par
analogie avec la méthode étadide dans le chapitre concernant la fissuration des arbres, pour le cas des formes
prismaricues, Cn aeea

LR~ /0™ + i

Avee s ¢ . flexibilité locale due 4 la arésence de la fissure,

7. usure d'engrenage (modilication du profil de ["'engrenags)

Fn cours d'usilisation, les dents d'engrenages subissent une altération de lewr profil du flan actf. Cette
dégradation cst due principalement 4 'usure par frotemant, érosion ou atfaque chimique.

Cette déterioration provogue, par conséquent, la modification des propriéiés géometriques initiales, ce
qui provogque le changement du comperiement de |'engranage.

Cette anomalie est ["unz des formes de
dégradation de la mansmissinn nar engrenases. Elle
évolue d'une maniére déterminge, dans le temps.

On s'intéressera icl, & un état donné de
dégradation,

On remargue, 4 prémiére vue, que ce cas de
lizure présente certaines ressemblance avec le cas
dirrégularité du pas, mais la différence réside. dzns
la medificalicn des propriétés géométrigues &t
physiques de la denmture et la warnation et e
changement du rayon de contact, :
1 Enopconons da slodeliser 8 80Rat par e Fig. 3.50 Schémi de dégradation ce la denturs
irregularité de pas plus une irrégularité du ravon de st
contact ou 1'angle de contact, R
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Exemple :
Pour un cas ¢ on suppose que cette déeradation a une influence négligeable sur le comportement

mécanique de la dent (flexion, compression) et donc ne change pas les caleuls des rigiditss théoriques

1* ¢as © Cas simple oit 'usure est uniforme pour |'ensemble des dents de 'engrenage et que ["usure des profils
est similaire. On aura | cas, déja raieé de Mimégularite uniforme de pas, tel que :

K (9 = ko™ (i + K477 [n-ty+ m]

2 hoe - oas gl Pusure est minimale au niveau du cercle de base est musimale aw niveau du cercle de téte mais
similaire pour toutes les dents de 'engrenage. Pour chaque angle () on a une modification de la rigidice -

P (v) = ko™ (¥')+ pr+l (¥ -} et y=Ay+tiw—nml

Avec: o erreur angulaire due d ['usurs 2u niveau du cercle ce sase, ¥’ angle de contact modific,
¥ angle de contact initial yoangle de début d'engréncment,
A - taux de variation du profile (ALT-ALB) /[ g}

Remargue : Ces modélisations des défauts seront "objet de validation .

3.4.5.3 Modes de dégradation

Les principaux modes de déeradation sont e vieillissement par fatigue, le développement d'une fissure
et Pusure du profil des dents d'engrenaze,
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IV Etude Comparative et de validation numerique
et expérimentale

Le trava:l §'insgrit dans le cadre de [Mintroduction des détaurs meécaniques dans ["étude des machines
tournantes, C'est un ensemble de travaux de modélisation de plusieurs organas de machines. On s'intéresse &
la confrontation des rézultats obtenus avec ceux trouvés dans la limératurs ou ceux obrenus par
experimentation.

L ‘objectif arimordial est I'élaboration d'une modglisation mathematique aussi fidele que possible du
comportement dvnamigue réel des machines.

Dans ces travaux, on s limite aux organes machines les plus imporants, a savoir @ arbre, les
paliers e: les engrenages. Ce choix a été dicté par "importance de ces orzanes, les limites expérimentales, la
complexité de certains cas et dans le soucis de concentrer tous les efforts sur un nombre limité de problemes .

La medélisation de ces orzancs nécessite impérativement la cornaissance de leur raideur et leurs
principaux défauts caractéristiques. lls ont dea. fait I'objet d'un caleul amalytique actuellement de
validations numérique et expérimentale.

La procédure adopiée se base sur trois phases. Dans une premiére étape faire la comparaison du
comportement mécanique statique de ces organes, sous |'effet d'un charsement ; c.-d. la comparaison de
["allure des déformations en fonction des efforts zppligués. En deuxieme étape, verifier la souplesse de ces
modéles pour 'introduction des défauts caractéristiques & chaque organe (un travail d'appréciation) En
troisiéme étape, faire la compuraison du comportement dynamigue sans défauts et avee défauts, en se référant
aux réponses dynamicues de la littérature,

Ces élapes permettent de vérifier la fidéiité et la fiahilité de ces modéles ainsi que le degré
d'approche ateeint,

4.1 Ligne d'arbre

Le modéle choisi représente le compormmemen: mécanique et dynamique de 'arbre d'une machine
tournante, || @ éé entiérement reoris & partir d'une étude théonque de la littérature (chapitre 3.1). Ce modéle
est hybride ; puisqu’il réunit la modélisation en éléments finis des trongons de ["arbre et la modélisation des
roues en disgues.

La vérification de la flabilité et de la fidélite de ce modéle don se faire, 2n isolant cet orzane de sen
environnement normel, Ses paramétres seront évalugs sur 'a base des résuliats obtenus de la velidation
mimériqiee nu experimentale,

Des critiques peuvent étre émises sur ¢e modéle, mais le principal objectit’ et de voir I'effer de
Vintroduction des défauts mécaniques et lewr identification et g probiéme a éé largement traite dans
différents ouvrages. Le choix de ce modéle semble &re suffisant et acceptable, En effer, des méthodes
agxactesn[20] existent 2t sont exposées dans lz littéranure, mais 2llz2 donnent une formulation trés complexe.

Concernant les défanes, on se limite a 'éude de 'effet de présence d'une fissure oansversale dans un
arbre et 4 U'évocation des critiques quion a émises sur les travaux de ANDREW[28]. On procédera & valider
et & comparer les résultars analytigues obtenus et modifiés [63].

Le modéle analytique adopté a montré une grande souplesse pour Uintroduction des effers des
anomalies mécanigues les plus importants pouvant toucher un arbre de machine, On présente, ici, les resultals
nhtenus et les détails sont exposes dans [annexs A,
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4.1.1 Calcul de 1a souplesse locale ¢:: ou ¢ss

Dhans le ¢as de flaxion simple seulement, on a fa réduction de la matriee en une valeur ©
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4.1.2 Calcul dynamique
On considére le cas simple d'un arbre cylindrique en présence d'une fissure transversals (détails

Annexe A). Les ra:deurs correspondanies & ce cas pour un arbre de longueur & sont |
k v
et k= —m
1+ ——

8

: raideunr initiale.
L'équation de monvement s exprime comme suit [38]pour la totalug de ["arbre mn point de fissure
m(E =20 '-CPE) = c(£-0n) ~ke+ kayn = f Y
mi7 '+ 29028 -SF =+ e(n '+ 828~ kpel ko = foft)

Le couplage des raideurs (ks ou k.- ) est généralement de faitle effer devant les deux autres[38).

I"équation de mouvement devient -
m(E" 2005 + o -On)+ ke =f oY
min" '+ 208 -SFni+ e+ 0250~ kyrp = fofl)
Ul ENCOLE |
m -Jrf" 1 e -2mil i f] ke-m{¥  -cfl é—'] [j 1) 1
J |2m2 ¢ H f}"i- | tef2 kpmiE { :f;.rjl _B,ﬁ’{] ‘

0
o ) lﬁ"'

Cette équation ressemble 4 celle du modéle de base, mais sans la présence des deplacements
angulaires sons 'effet des moments My et Mz Les effels de torsion el des lorces axiales peuvent étre

ajoutées normelement par assemblage.
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Cette approximation prend "arbre entier sans discrétisaton. 1l semble que cette approche est trés
grossidre | vu cu’elle porte des simplifications globales dans le calcul, alors que la discrétisation récupérs une
certaine rigusur en jouant sur le nombre d"éléments.

La résolution de ce sysiéme d'équation en fonction de la pulsation donne les allures représentées

dans la figure 4-7[38].

La solution géndrale [38] de ce systéme a la forme !

e A At
E=Ae P n=2>5e

Sion pose pcomme le module el que: p==E+in
La selution [38] devient .

rodat — it
p=Ue" +¥Fe

Avec : LY o variables complexes de 'amplitude,
Dans la figure 4-7, on illustre les réponses libres non forcés,

On conswate que la structure, on
présence de le fissure, modifie son
compartement dynamique par apparition
d'autres  pulsations  propres  {effet
anisolropigue) et décale cos dermidres vers
la gauche ou " lefr shifting AVEC FISSURE

Deux conséguences résultent de ce

changement

1. Le déplacement vers la gauche des
fréquences peut étre trés dangereux
pour les machines qui travaille en
SUJGFETJqUE.

2. La structure posséde un nombre

supérieur de fréqusnces propres.
Fig. 4-7 Amplitude des vibrations d'un arbre fissuré

Par ailleurs, on note [38] que la diférence entre les nouvelles fréquences propres est néglizeable
potle les petites fissures, tel que !
AR P s P
Avec:
wy [Fégucnce propre initinle

Cette difference augments aves |"augmeantation de la wille de la fissure.

4.1.3 Discussion des résultats

La souplesse (fig. [4-1) d'un arbre cylindrique plein présente une aliure de faikle croissance pour
(a/R<0).5) puis une croissance encore plus faible pour (@/R<1.0) el enfin une croissance accélérée, Un
phénomeéne semblable 4 'avalanche, tout & fair logicue physiquament, vu l'imporiance de la fssure.

L'effer de ['ignorance des zones latéralzs (fig. 4-1) non introduites dans intégral de calecul est
notablement imporant pour les petites fissures mais s'atténue pour (@R = 0.4) puis disparait. Par ailleurs, la
considérartion de cettz zone (n*1) fail augmenter s2nsiblement 1a souplesse, mais cette augmentation diminue
au fur et & mesure gu'on s'approche du rapport (a/R < 0.3)

L erreur {fig. 4-2) intreduite par cette simplification est considérable est dépasse de loin les 3% au-
desscus de (&R= 0.5). En conséquence, pour le calcul dz la souplesse (ou la rigiditg) il faut tenir compte de
ces zones latérales [-R, -o] et [+b +R] pour les fissures d*une profondeur (< 0.3R). Le cas le plus méguent
dans la pratigue avant la panne.

Le calcul de la souplesse d'un arbre cvlindriqus creux (fig. 4-3) montre une influence considérable
du trou. La présence du creux diminue globalement la souplesse, mais présente une augmentation sensible
quand la profondeur de la fissure n'attzint pas le mow. L'allure zénérzle de la courbe présente deux pics, un

Introduction des défauts mécanigues dans 'étude des machines tournantes
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pic d’augmentarion 4 la premiére frontidre du trou (R-r) 2t un autre pic de réduction & la deuxiéme frontiére
du trou (R-r) avec un exremum pour (R<a< R-r) et un minimum 4 (a/R=1}. Cette allure s’expligue par des
singularicés aux frontiéres du trou, un redressement & ["intérizur du trou puis wne évoletion similaire 2 celle
d"an arbre plein pour {a>R+r),

Line deuxigme approche (fig. =-3) consistz & considérer la nauteur physique entre deux bords libres
successifs (oo Pépaisseur du eylindre) 2t conforte la premiére approche, mais présente une singularite au
nivean de la prem:ére frootigre du trou; ce qui signifie une rupture (cas semblable pour w/B=32}Cotte
singularité n'est pas confortée par la pratigue ; en effetr, une telle allure signifie tne rigidité nulle ou rupiure
tolalz ce qui 1'est pas vrai, mais pent élre expliquée par une rupture loczle. Cefte approche n'est dond gu’un
mayen d'éclaireissement du phénomeéne. [ axpérimentatinn est souhaitée pour une approche plus détaillée de
ce phénomensz.

L’augmentation du rapport (FR) du rayon du trou sur celui de I'arbre semble avoir influde
bénéfiguement sur la structure en diminuant glokalement la scuplesse, done en augmentant la rigidicé ! 11 Faut
remarcucr quc dans co graphe (fig. 4-3 er 4-4) on n'a pas inroduit les effets des zones (n”1 et n°2) latérales e
centrales.

L'effer de la consid2ration dz Ia zone latérae (zone 1) et centrale (avec fssure profonde au-deld du
creux) (zone 20 (fig. 4-3) =zont trés différents ; alors gue effer de la premiére zone est rés présent pour
[a:R=<0.3), celui de ia deuxiéme €31 toralement absent et méme néglizeabls,

La présence de la fissure fait modifier la gfométrie de la structure & Iendroit du défaut. La
considération de cette modification (fiz. 4-6) illustre parfaitement 'importance de cette "erreur
d’appréciation” par une auzmentation sensible de la souplesse, particuliérement dans la zone (aR=0.4), mais
reste faible pour les fissures peu prefondes.

Par ailleurs. le comporiement dvnamiqus en présence des fissures est modifie ; les Féguences
propres de |a structure se trouvent déplacées vers la zauche avee augmentation du nombre de ces demiéres.

4.1.4 Conclusion et recommandations

Le caleul analvtique développe est trés satisfaisant va la correspondance des courbes trouvées aveo
celles de la lintérature [33]. Clest pourquor, on peut estimer que cétte extension aux arbres creux semble éme
acceplable et validée pour ce modéle.

1l faut noter que pour les fissures peu profondes la considération de Peffel de la zone des cités
latéraux est importante dans les calculs de [a souplesse et par la suite de la rigidité globale de |'arbre el de ses
fréquerces oropres en présence du défaut de la fissuration,

Far gilleurs, il semble que les difigrents facteurs introduits donnent des résultats jusiiliables. La
validartion expérimentale de ces résultats et souhairable dans le fuour,

Le caleul dyomnigque a monti que fa peésence d'une fissure modifie le comportement dynamique, il
est d'une grande imponance, d’ol intérét de tenir comate de ces changements.

4.2 Paliers (roulement a billes)

Parmi les défauts qui peuwvent exister dans les machines tournantes on trouve ceux lifs aux
roulements. La modélisation du roalement nécessite impérativement la connaissance de sa rigidité. Cette
propriété a déja fair I'objet d'un calcul amalvtigue et actuellement d'ure validation expénmertale et
numerique.

Dans cette étude. on se limitera & la rigidié radiale du roulement, vu limportance de cette demicre
par rapport aux autres ef vu le mangque de temps,

4.2.1 Procédé de calcul

La procédure adopréa dans cette éude comparative suit (es £lapes ;

- Modele de référence,

- Calcul de la rigidits,

- Mesure expérimentzle de la rigidité,

- Calcul dynamiqus, —

Intraductior des défzuts mécaniques dans I'dtude des machines toumantes
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- Modélisalion des défauts caractéristiques,
- Fxposé des résulrars,

- Driscussion des résultacs,

- Conclusion,

Dans la premidre partie. on présente les principales anomalies d' un roulement. Dans la dauxiéme, on
présente le modéle théorique (rigidite statique) et sa validation par comparaison au madéle expérimental.
Dars la woisieme partie, on présente brizvement, le modele expérimental (les détails [64]). Dans la quatriémsz
partie. on se propose de chosir un modele dynamique pour ‘éude de la réponse du svsiéme. Dans la
cinquigme partie, fail la modélisation des principaux deéfauts caractéristiques et la comparaison de leurs
repunses Ly pigques aver celles de la litierature.

On expose les différents résultats et on procéde 4 lear discossion sans oublier une conclusion émise

4.2.2 Modéle de Référence

Ezant donné, que dans ceme drude un ravail expérimental a ¢té fair, le modéle présenté ne concerne
que les résultars des références sur les effeis caractéristiques des principaus défauts touchant les roulements.

Les résultats de référence, voir figure 4-B[25], cont &t :riés pami plusieurs référsnces
[7,20,21,22,23,25,27,34,35,36.57].

Le choix de ces résullals comme source de référence a été dicté par la réputation du sérieux des
travaus entrepris par Briel & Kjaer[25],

Discreta laulls in mner and Irner race faulls rotate
ouler races give nse oa ir and cut of the loaded
gsaries of bursis al g rae rone giving amplitude
corrreasponding to the cantacts modulation

with he roiting elements

High fregquency ssgnal High lrequency signal

Envelope slgnal Envelopd algnal

The ervelope signal contairs information
of Impact rale and amplitede modulation

Fig. 4-8 Formes vibratoires des effets dus a des défauts sur la piste interne et externe d'un roulement

4.2.3 Modele théorique

Pour abtenir la rizgidit? radiale d’un roulement & hilles, on procéde au calcul des déformations
locales ot globales. Ensuile on utilise la relation liant les offorts appliqués aux déplacements résultant pour
céterminer la rigidite,

[ntreduction das défauts mécaniques dans I'étude des machines tournantes
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4.2.3.1. Caleul des déformations

= Deformation localz
Pour ohtenir la déformeation radiale, on considére | déformation radiale d'une rangée de billes ainsi
que celle de la bague intérisure et extéricure. Selon la loi de HERTZ [11], on a pour une sphére:

I|.| | EEE 3 J 5 b | P ,E ! E_ .
H=J|_?r[‘1 vi) b+ -vi) K] @21
V@ (1/d )+ (1/d,)
La hautzur de déformation hest: h=R-—-~ R -0’ (4-2-2)
La déformation locale totale sera hir= r[i,,._z. + My

F Déformation globale
Sur la base de la lol de HOOK([27] on détermine la déformation globale en comprassion (u) par !

F d

wmit (429
JTEf-I'l_,:I |_ I;i

La déformation totale de la bille est alors hr=hir+hor= r‘t.'j-"F. + ff,,,‘,r— Uit + Uy

Aveo:  Ei: modules d'élasticite, db: diamétre de la bille, F: [urce radiale appliqués.

4.2.3.2 Calcul de rigidité

[l suffit, alors de woir sur graphe 'allure de la relation liant la variaticn du déplacement total
résultant ( hy) en foncrion de la force radiale appliquée,

4.2.4 Modéle expérimental

La mesure de la rigidieg du roulement qui constitue un svstéme compose (bagues + billes) nécessite
une sollicitation comprise dans les limites des charges gque peut supporter le roulement (FLT ISKEA
62037.9[66]. Comme essal doit &re conduit dans le domzine quasi statique, la vitesse de chargement doit
par canséquent étre la plus faible possible, Dians le cas des présents essais la charge est limitée selon les
références SKF 2 4000N et la vitesse de chargement, qui est conditionnge par les possibilités de la machine,
est prise égale 4 0.035 mm/min (cettz vitesse est raduite en terme de déplacement de la rraverse){64].

Le roulement est done bridé ertre 'axe de pression ¢t la bazue de compensation (fig, 4-5), et |"essal
est lanceé au moment od le contact entre "ensemble des piéces est réalisé[64].

Lz nombre d'expériences a éié de tois par roulement sur deus rouleiments identiques. Les différents

résultats sont illustrés ci-aprés. Par ailleurs, les détails de ces expériences se trouvent en [64], I
Axe de aression

Bagus supéricurc
e i

__— Bagzue intériewre

Axe Horizontal du mors COD

Axa horizontal du
mors COD “ﬁfﬂ B il
Compensation

Deéplacement £
e \\L’/ Billes sollicitées

Fig. 4-9 Représentation Schématique de la sollicitation.
{2) Déformatien totale d’un roulement sur la tranche ecgagée,
{b) Schéma des billes sollicitées lors du chargement.

sur hille

Une serie d'essais a £t8 engagée sur deux roulements de tvpe (FIT ISKRA 62037). Les expériences
réalisées peuvent ére groupées en plusieurs eatégories |
Y Verflcation de fa Aabilitg =t de le fdélué des essais et de la maching de traction/compression,
J Ewde de |'effet de configuraticn des billes sur la rigidig,
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¥ Mesurz de la variation de la déformation totale du roulement en fonction de la variation de la force de
Brasiian.

4.2.5 Modéle Dynamique
On s'intéresse au caleul dynamigue du modéle théorique du roulemert et au calcul de la réponse de
cette structire mecanique sous 'es conditions normales de fonctinnnement

Maede d'engarement :
Le roulement presente une variation de sa rigidité en

tonction de PPangle de rotarion | il passe de 'éar (a) vers (b) !_"f
puis retour A (a) (g, 4-10), i)
Cette variation se répéte d'unz fagon identique au L
nombre de biiles (n) a chague rotation de la caoe de billes, ,ﬁ?
o ad S

Lors de chaque cyele, il v a passage d'une bille sur i . 3
I'axe de compression ou zone 3 (fig [V-12). La configuration [y 0 .l‘“"'l|
ey

des billes st variable. La rigidite du roulement |'est aussi. Cette '-Q ]
dernicre se trouve tributaire de Mangle de rotation {7, ; E: b
On peut considérer la rigiditd selon "angle de rotation (3. {a)
Kyl = 3 Ko . sin(y) {4-2-2)
Avec ; ; y
. R +(2nein) Fig. 4.10 Modes d'engagement <es billes
¥ [y (2rin)], {a) :deux billes en téte,
Fir angle initial de la i*™ bills, (K} ; une bille en téte
i S[L, . m] ., m o billes engagéss,
Eo Crroiditd an rivean d'un sonlemene

Remarque : Comme pour la modélisation des engrenages, on considére chaque cvele d'une durde égale 4 la
période d'un taur de la cage de ailleS divisé par le nombre de billzs et par un nombre de pas adéquar. Douy
= [0 . LMAX%] d'un evele, avec LMAX nombre dz pas adéquart, généralement egale d 100

4.2.5.1 Modéle de roulement
On premier liew, on propose le modéle dynamique de caleul suivant:

> «w
fir)
—i M W

() ()
g 7/

Fig. 4-11 Modéle dynzmigque (h)
{a) (2] madéle de roulement
ik} modéle de caleul oynamigue

Puour entreprerdre cetle €lude, un cheix de modéle s"impose. Alin de simplilier les caleuls, on
adopte un modaie de roulement simple. Un roulement avec huit {n==8) billes. L arbre tourne avec une vitessa
ole rotation ™ éoale 4 600 tours par minute. L arbre 4 une masse dgale 200 Ko,

4.2.5.2 Calcul dynamique
Lz medéle de roulement e3t composé par les masses de "arbre et la rigidité équivalente du palier, la
masse du roulement et néglizée ainsi que le jeu de lonctionnement. La résolution de ce systeme donne,

MX+KNX =11 (4-2-5)
Avec : X déplacement relatif (xl-x2)
La rigudité E(t) peut s’exprimer sous la forme suivente ;

Kit) = Kmax g(t)+Kmin {4-2-8)

[neroduction des défauts mécaniques dans |'éude des machmes tournanies



Chapitre IV :Frude Comparative et Validation Numérigue ¢t Expérimentale

Avec - gt) - fonction non-lindaire de la variation de K en fonction du temps,
Remarque: Il faut noter, que sur la base de ces formules un pregramme informartique de caleul a é1é élaborg
aver la méthods de rdsolution des dquaticns différentielles non lindaires pas 4 pas { Annexe B).

4.2.6 Modélisation des défauts _

On se propose o'introduire es modéles de défauts mécaniques les plus importants dans le modéle
théorique de calcul de la rigidité , voir leurs effets sur la éponse du systéme ol comparer les résullais & coux
de fa imératurs.

Les principaux défauts étudids sont: le Choc normal du au mouvement des billes, la présence d'un
defaur sur la piste de o bague intérizure, la présence d'un Jdéfaut sur la bague extéricure, la présence d'un
défaut sur la bille et l2 présence d'un batourd.

Ces défauts peuven! s2 répertorier par la nature du défaur. En effet, on peut distinguer deux types de
defauts, a savoir les défaurs dus & la presence d'un obstacie comme une bosse, une inclusicn d'une impureté,
etc. la deuxitme nature c'est les trous ou cavitéd dus @ ure fissure ou oute autre forme de bréche. Il existe
dautres fypes 4 savoir les défaurs dus, srincipalement, 4 la nature méme des roulements et 4 leur
fonetiznnement. [ls sont causés par des facteurs externcs tcl le balourd. Par conséguent, on aura quatre
temilles d" anomalizs © de foncticnnement, due aux bosses, due aux crevasses et celle d'origines axternes.

Paur introduire ces défaus, it faut rappeler les relations cinématique entre les différentes parties du
roulement ; & savoir: la vitesse de rotation de Uarbre d'enrainement, la vitesse de rotation de la cage des

-

billes, et la vitessz de rotation d'une bitle [3,7] {chapitre 1},

Aveo!
rr=h+r; rl:rayon de la piste interne,
r2 : ravon de [a piste axterne,
V. = N L rb: ravon de la bille,
LR R i ; o
v i7 Mg : vitesse de rotation d= 'arbre,
L = M- vilesse de rotation de la cage,
N I N My @ vitesse de rotation d2 la bille.
T T

Soit lo cas ol la bague interne est mobile et lo bague extérne ¢s1 fixe. On introduit une division du
roulement en régions correspondantes aux zanes ou se trouve les billes, Ces régions ,numéretees de (11 4 (n),
donnent ure idée sur I'état des billes (engagées ou non). La zone soumise a la pression dominante se trouve
sur l'axe de la force de pression du poids de Farbre avant le numeéro (3).

En effet, une cavité se trouvanl sur la partie non cngagée ne pewt entrainer de changement puisqu'il
n'v & pas une discontinuité d'effort. par contre une bosse contrairement au cas preécédent entraine un
déplacement imposé quelle gue soit sa position. En outre, 'ampleur des effets causés par un défaut dépend da
I"éloiznement de sa position par rapport i I? zone n°3,

Zones non engagées (6, 721 8)

T_—— Zones pouvant Etre engagées (1 et 3)

— Zones engzgées (1,2, 3 e 3)

i

——— _ Zone de pression (3)

Fig. 4-12 Zones engagées, non engagées et ZoNes qui peuvent éire engageées

4.2.6.1 Anomalies de fonctionnement

Le Chec di au mouvement des billes peut ne considere comme un probléme mineur. En effel,
'ampleur d= ce dernier est tres faible devant les effels que peuvent causer les défanrs (déja cités). Ce défaut
constitue la principale source de vibrations. Lo modélisation de ce phénoméne se base assentizllement sur la
modélization de la riziditg Kiy) et sur le calcul de |2 période de rotatgon d'une bille correspondant a la
répétition de (n) cycles.

fr= .E.rfﬁ‘ el f;r' = _'""-"Tf;ﬁﬂ
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4.2.6.2 Anomalies dues aux bosses
La mod:lisation de c= type de défaur peut se traduire sar un déplacement impost. e
d'une bille sur ce défaur. La grandewr du déplaveirent est ézale 1 la taille de fa bosse et il est sensé déformer
toute la structure, La dureE de ce changement varie aussi selon la taille du d2faut er |a vitesse de rotation.
4.2.6.2.1 Défaut sur la piste externe
La présence d'un défaul [bosse, impureté, ..) sur |3 piste extarne entraine directement un
déplacement imposé qui se répercute par un choc mécanique. On modélise ce phénomene -
¥ Pour unz durée cstimée gzale 4 1% d’un cycle,
\. Avec une périodicite égale A la période de la cage,
¥ En considérant le choc régulier st dampleur qui dépend de la position du défaut par rapport & la
zane de pressicn,
Vo v =vy+yvs (Avee: vs = lataille du défaut),
4.2.6.2.2 Défaut sur lzg piste interne
La présence d'un défaut (bosse, impursté, ) sur la piste interme entraine dirsclement un
deéplacement imposé qui se répercute par un choc mécarique. On modélise ce phénoméne -
¥ Pour une durée estimée ézale & 1% d'un cvele,
v Avec une périodicité équivalente 4 la vitesse relative (Ng-Np).
v En considérant le choc non régulier, il dépend de son éloignement de |a zane de pression,
Vv = yptvs (Avec: ys = la taille du défaur).
4.2.6.2.3 Défaut sur la bille
Lz présence d’un défaut (bosse, impurets, . ) sur la billz entraine directement une discontinuité dans
le fonctionnement se manifestant par un choc mécanique. On modéiise ce nhénaméne -
v Pour une durée estimée égale 4 1% d'un eyele,
¥ Avec une périodicité ézale a /215 ; due au contact sur la pistz interne et externe,
7 En considérart le choe non régulier. [1dépand de son éloiznement de ‘@ zone de pression,

Yoy = ygtys (Aveo ys = la mille du défaur)

4.2.6.3 Anomalies dues aux crevasses
La modélisation de ce type de défaut peur e faire par la considération suivante : lors du passage
d'une bille sur une cavité, une discontinuité des efforts résuke, Cn conséquence, la rigidité se trouve
subttement modifiee. Par ailleurs, la durés de ceme perturbation dépend de la taille de la cavite.
Sachant que la nigidité totale est la semme des rigiditds ces billes engagées. La considération que
'une d'elles passe sur une cavité entraine une ruptare de contact et se traduit par ki=0 de cette bille.
4.2.6.3.1 Défaut sur la piste externe
La présence d'un défaut (fissure, cavitd, ..} sur la pistc externe entraine directement une
discontinuité dans le fonctionnement. 11 se manifeste par un choe mécanique. On modélise ce phénoméne ¢
Y Pour une durée sstimée éoale d 1% d'un cycle,
Y Avec une périodicité égale i la période de la cage.
' En considérant le choc rézulier sur la 2ore engagée et nul sur la zone non enpagée,
% L'ampleur du choc dépend ce la position du défaut par rapport i la zone de pression,
VK= D (de la i"™ hille passant sur la cavité),
4.2.6.3.2 Défaut sur la piste interne
La présence d'un défaut (fissure, cavitd, .} sur la piste interne entraine directement une discontinuité
de foncticnnement et s¢ manifeste par un choc méranique Ui modélise ce phéromeéne ;
% Pour une durde estimée éaale 4 1% d'un eyele,
Avec une périodicité relative ézale 2 la vitesse relative (M-S,
L'ampleur dépend de son élaignement de la zone de pression,
Le défaunt ast seulement sur les billes engagées,
Ki = 0(de la i"™ bille passant sur la cavite),
4.2.6.3.3 Défaut sur la bille
La présence d'un défaut (fissure, cavité, ..) sur [a sille entraine directement ane discontinuité de
fanctionnement et se manifeste par un choc mécanique, On modélise ce phénomere
¥ Pour une durée estimée ézale 3 1% d’un cycle,
Y Avec une péricdicité égale 3 1/2T5: due au contact sur 2 iste intere ef externe,
¥ Le choc est non régulier,
W L'ampleur deépend de son éloignement de la zone de pression,
¥OKi=G (de la i bille passant sur !¢ Lawu,j

-ﬁ-ﬁc_.f
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4.2,6.4 Défaut de balourd

La présence d’une force de balourd sur 'axe radial ou sealement sur ['une de ses composantes peal
éire modélisée par une farce radiale de forme sinusoidale sans tenir compte des ffets sur antre axe adjacent
(ou perpendiculaire) ; on sc limite au cas unidimensionnel dans cette etude, comme suil |

y  F =i W~ Fosinfwh .t+ob)

Aveg: W o poids de larbre, Fh : force de balourd estimeée. ipb phase du balourd,

wh :pulsation du balourd équivalente & la fréquence de ratation,
Remargues :
- On se limitera aux défauts de tvpe bosses.
- Sur ces bases théoriques un programme de caleul a €1¢ Elaboré pour 'excmple il

4.2. 7 Résultats

4,2.7.1 Calcul de la rigidité
4 2.7.1.1 Déformation

O — A0 =
anan — g —
01— n—
= _ - ]
() z ()
& L 4 n—
i 3
20000 - 0w
iy o T P TE T e P o ol e e =]
Qe AES - BGE AEK, e L 4mET S E L
Ddforrmaton Looale [ Ceéfommion (Sobo in|

4.2.7.1.2 Rimdite

100000 —‘

*.1 (¢) Rigidité d’un Roulement
1

La déformation tomale (Mg,

4-13 (c)) en fonation das

forces appliquées est non

lingaire. 11 v a deux courbes

dont  les  allures  sont

Fig. 4-13 Déformations théoriques  cypvilignes el une autre

{ay Déformation locale courbe  presque  linéaire

{b) Déformation glcbale pour les grandes forces.

{c) Déformation d’un ronlement. Sachant qu'un roulsment

est, genéralement, sollicitc

par des forces plus grandes

gue celles ulilisées dans

F'(h) = K" h-f; cette illustration. on peut

estimer que le

comportement  §"approche

de la droite dccrile par
P | T T | I'asymptote d"équation :

gan 60 160
" D.80C 120

¥ 0,400
" Déformation Totate (100°h/db) [ F'h ) = K = By

800,00 L.
Propnetes |

7 E =240 GFas
v=1(3

ab =23 mm

il Dext = 40 mm
| Dint=1{7mm
000 — - 8

£0000 —
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4.2.7.2 Mesures expérimentales

Les résultats chtznus sont pésentés sous forme de courbes, On retrouve ‘es courbes des essais realiscs
sur les deux roulements. Les deux premiéres figures représentent les resultats d'essais similaires condus sur
deux roulements, Dans ces essais 'axe de chargement passe par la bille du roulement sollicité[ 64 )(Tig. 4-14).

~a— Eggai 1 |-—._ B
— Fesai 7 | —— |_'}-
s— Ermai 3 : —w—F |
40 -+ — = a3 i e
g g i =
i N (. -
. . I ] e, = | e S P __”1--
ety [ | [ _,'f’ i |
i ¥
I' _f: & z | .)J}. i
me FaCaE B oo — L S| -
r:',a a ,:’ "
[ ﬁ | //{ I
Fa L
i — . {'{ d w1 LA
! !
2 i
I o | P il N -
¥ wa 200 ¥ ] 0 a il o pii 400 S
Deplacemenl [rrm)] Deplacemnen: imm)
Roulement 1 Boulement 2
Fig. 4-14 Résultas d'essais avec axe de chargemenl sur la bille = Ezsaii
—n— Etnai 2
&0 .. e
l" |
La figuce 4-15 présents les cssais ou l'axe St Al |
de chargement passe entre les billes du P |
roulement|[64]. £ y il -
Sur ces courbes, on remarque une légére E"m" - 1 4
gugmeniation de l'inclinaison de la courbe par B |
rAppOrt aux cas précedents. 100 o i
-
0 sl T 1 {
[+ ) 0 ' e il 1]
Dapcadment mm)
Houlement 1
Fie, 4-15 Résultats d essis avec axg
de chargement entre les billes
4 o0 L

A partir des courhes précédentes. on 2 pu I
déduire la rigidit¢ du roulement seul. La courbe 2,000 —
(fig. 4-16) raduit cette déduction. -|

En affer. il suffil de retrancher, pour wie = |
méme valeur de la force. de la déformaucn S %o —
totale la déformation de U'axe seul sans la E -
présence du roulement, 1 !
On a la courbe manuéB Pr les SJ..EHES |:+l'.| L0 ‘I Avec Roalement

<> '

i
c Sans Roulamneant |
+ |

Rouamaent Seul

L1 53,00 10003 150 00 20000 18000
Defarmatien [umi

Fig. 4-16 Déduction de la déformation du reulement
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le tracage des deux courbes théorque o
expérimentale sur le wéme grephe, domme : fig.
4-17.

On remarque gue les denx courhes sont
wés proches P'unc de Pautre. il ¥ a une tris
zrande ressemblance entre elles Les deux
modeles ont une grande similitode.

De petites divergences sont visibles au
déut et a la fin, mais restent negligeables,

Farce ]N]

a3 123

000 370
Deéformation [um]
Fig. 4-17 Superposition des courbes
théongue ot expénimentile

4.2.7.3 Comparaison entre WILSON-0 méthode et B méthode

Avant de procéder au calcul dynmique, ont fait une comparaison enfre la méthode WILSON-B et la
méthode f. pour confirmer le choix de la methode P el 3ue en accord avec la litérature (voir chapitre 1),

0o =
I evemple traité dans la figure = Legende
i4.18) .uiusl.rt lg spectre de ‘Ea vitesse I R ittode de WILSON-TETA
dynamique pour le roulament etudié (cas | :
—  methede de BETA

sans défauts mécaniques) aves les deux |
méthodes de résolution pas & pas. i —
Le resultat obtenu confirme,
d'une fagon trés claire, que la mathode [ -
fait appamitre les pics des hautes 1
fréquences contrairement 4 la methods €, 1E-4 —
Cette derniére a tendance 3 les amortir ol :
d les cacher.
La méthode [ est la micux
adaptée,

/

1E-5 - e o
0.0 100.00 20000 300.00 400,00 5000
Fréguence
Fig 4-18 C aison entre WILSON-0 méthod méthode

4.2.7.4 Calcul dynamique i Giad i

Sur la hase de I courbe de rigidité Kiy) (Fg 4-19) exprimée sur une période Tn =T+ / 0, on calcule
la répense x(1) forcde. T+ est la période pour un tour de la cage des billes et nest le nombra de billes.

Puisque la masse du roulement est négligeable devant ['arbre, on e Lient compte que de ce <as de.
Ls résalution de |'équatior: différentielle (4-2-5) par la méthade pas 4 pas [27] aves un pas At = Tn/LMAX o
les conditions initiales suivanies . X(0) =0 um, V() =0 mfs et A0 =0 m/s? avec f{1)=12 E= 1/2M.z
pour la moitié ¢e la masse de I'arbre vu qus 'arbre se repose sur deux paliers.

Introduction des ¢éfauts mécaniques dans l'émde des machines tournantes
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La ngidité K(v) des billes engagées évolue dans le

temps et posséde un maximum au moment oft 'axe radial passe | e
SE+T —

enfre dewx billes.
La rigdité du roufement est la somme des rigicites des
billes engagdes mais avec des proportions différentes, vu leurs
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implications , =
- 1 o : = Ton=Tym
Contrairement aux engrenages, il n'y a pas, i1, = 7 L
d'interférences mais une pérodicité. Par conséquent, 4 C_i]?_iq.l.lﬁ. 2 i —4
périods Tn il ¥ a la méme forme de la courbe de nigiditz =
dvnarmigque.
Par aillears, il faut noter que Ty ne correspond pas 3 =4
Ty (péricde dun tour de rotation de l'arbre).
g = e
Proprietds : & s et r]':':"' fiek s
= nrre |5
X = 140 GFPas 2 ; o ] .
0 ,‘J B4t o i - 52':? tr/mn Fig. 4-19.Rigidité dvnamigue d'un rovlemsant
v = Ny = 247 {r/mn
il = 3 mm Ny = 1654 tr/mm
Dext =40 mm Nombre de pas par cvele LMAZX= 100
Dirt = 7 mm
n =3
_ o4 Tr=T, _-*--_':I'I.T!'I
masse = (00 Kg | i
Amortissement c= 107 [12.19,16] »
1% -
4 = MEL [ =
(E=6% powr @=737.36 rd's) sachan! : — =2 ang &
il S-:I:H
Ea
[=]
o =
Le comportement dynamique particulier du L2Eh
roulement (fig, 4-20) est di principalement a la rigidig et £
sa variation dans le temps. g
Pour la période Tn, la réponse st composée par M
trois ondulations caractéristiques damplitudes varides. e
11y a hon (8) signaux de base composés chacu 08 — = =

par trois (3) ondulations caractéristiques o SR T i

Fig. 4-20 Déformation dynarmque d'un roulement

4.2.7.5 Identification des anomalies

Dans cette partie. on confronte des résultats issus de I simulation d'un difaw {du type bosse) de
I"étude theorigque aux résultars mouves dans la lindniure,

4.2.7.5.1 Anomalies de fonctionnement

Les premiers resultats obtenus éaient, tous. erronés. La cause principale etail de navowr pas
comsidérs l'effet de l'amortizsement. il s'est avéré que le principal paramétre non négligeable permetiant de
faire ressortir l'effet de la présence des défauts était l'amortissement. Sans lui il y a irémédiablement une
divergence des solutions numeriques,

Les résultats trouvés montrent que ce phenoméne est caractérisé par un pic identifié 2 la fréquence
de cycle Fn = n . fr = 28,93 Hz ¢t ses hautes harmoniques, Cette simulation du choc mécanique, lors du
fonctionnement,  ét¢ illusirée sur [es figures 420 21 4-2 1-(a).

Ce phénoméne est largement illustré sur les figures 4-20 el 4-21-(a). Ces demmieres monirent.
clairement, que sous l'effet d'une charge constante (poids de I'arbre) le systéme posséde une réponse
caraciéristique. connue dans la litérature, mais avec unc différence (modulations) due & la rigidité
dynamique et qui s¢ manifeste par la présence d'autres harmoniques,

Introduction des défants meécaniques dans I'étude des machines tournanies
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4.2.7.5.2 Défaut sur la piste externe

i L -
\ (b)
- {Eﬂ BE = Lin Defais arla pse sgane
- Sy Ot ¥
'ﬁ_-' =1 T B
T :
1] [t
] u
% | e mﬁ
= ] 4
2 =
1 Temps de stabilisation :
_-_—}-
| L =2 — -
83 -!- £ i ax 0
o oo am o3 brrm ]
(g

Fiz. 4-21 Réponsc dyvnamague sur la piste externe
{a) Sans défaut,
{b) Avec défauc

L exemple dun seul défaut d'une cavité placée sur la piste externe de largeur (2%) est illustre par [
fig. 4-21{a). La comparaison entre cetle denicre et la figure 4-21(b) montrc que la présence de ce genre de
défant excite et augmente la réponse ou le signal de base . puisque la fréquence de ce défaul est la méme que
celle due au mouvement de la cage de billes, e =

un Defas aur b faus mmes

4.2,7.5.3 Défaut sur la piste interne

L'exemple d'un seul défaut dune cavité placée sur la piste T
interne de larzeur (2%) est illustré sur la figure -1, L

On remarque parfaiement la modulation de la seponse 2
dynamique.  Elle est duc pnncipalement aws  elognements et el

rapprachements successifs du defaut par rapport au paint de contact (ou |
de pression) de Iarbre sur le ronlement.
L3 modulation est fonction de Iz vitesse de la cage.

g — e——

Wi

&

i i
L i

4.2.7.5.4 Défaut sur la bille Fig. 4-22 Défaut sur la piste interne
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L'excmple d'un seul défaut dune bosss de largeur (2%)
placée sur 1'une des billes est illustré sur la figure 4-23.

(On remarque. parfaitement, la moduiation de la réponse
dynamique. Elle est due prncipalement aux  eloignements et
rapprochements successils du défaut par mpport au pomnt de contact {ou
de pression) de 'arbre sur le roulsment,

La modulation fonction de deux (02) fos In vitesse de la cage.
Cest dil an contact doublé du défaut une fois sur la bague externe et

Ly Dbt aldf o Delle

4.2.7.5.5 Défaut de balourd Fig. 4-23 Défaut sur la bille

Le halourd 51 simuié par une force de [O00 N (d'une nasse g
énquivalente 4 celle de 'arbre). Le résultat est iflustré © 1a figure 4-24. tim
On remarque we modulation de la réponse dynamique aves

Sppon Fuiind &

une piriode équivalente 4 celle de fa rotation de arbre Tp=0.15 i :
En comparaison avec la figure 4-20 (sans defaut), on 5 J|

remarque que le balourd absorbe les petites variations, il devient 2 I

darminant. b | s

[Ral31]

Fig. 4-24 Défact de Balourd
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4.2.8 Discussion des Résultats
4.2.8.1 Discussion des resultats expérimentaux

ffi

Les constalations [63] tirées des résultats sonl :
La concordance entre les essais réalises dans les mémes conditions ) Cefre corcordance conforie fa
reproductibilite’ des essals réalisés. -

La similitude gui existe entre les essais avec bille sur axe et bille hors axe :(Cetre similitude laisse
croira.gue la rigidied du rowlament ne varie pas vensibleman! sur lo crconférence

svsléme Cetre reproduction des résultary traduit fa fidéliteé de production des rowlemenis, I faut nocer
gue lex roulements uliliséy passédent o ménme référence ef sont identigues.

La comparaison des résultats expérimentaux avec celex trés du modéle théorigue réveéle -

Dy point de vue zliure des courbes, la modelisation refléte relativement ["expérience.

Du pednt de vu guantitatif, on note ,qu'su départ des courbes, un certain écart exisie. Cat écart peut &tre
explicué par le paszage du svstémes par uge petite période d’adaptation, ol les jeux fonctionnels sont
rattrap€s avant yue e roulement ne soir réellement sollicité en compression. Dans la plage de
fonctionnement du roulement, les deux courbes sont proches Cune de Pautre: Au-deld de cette xone, 4
proximité des valeyrs de sollicitanons exrémes, une certaine divergence est constatée Cene différence
de rigidité peur étre expliquée par le fair que le modile développé nc tient pas compte des traitements
thermigques et de surface que le matériau initial subit et qu! modifient [es propriéiés physigues.

4.2.8.2 Discussion des résultats du calcul dynamigue @ Les constarations sont :

d

i

Sur la forme : Ny a concordance ente les conrbes de rigidité Kiyl (fe 4-19) . Le conplage des billes
@ des postions différemies (llusirées par (25 modes d'engogement (fg.4-10), doit abowir a des mininumy
quy extrénirés @t un maximun au milien Lo forme poraboligue de la courbe de rigidied répond & cette
fogigue, Lo forme de la réponse dynamigue du systéme de rowlement sans la présence des défouis
ilfusere fe caractére répéugil ou péricdigne correspondant & la ronde des Billes sur ces modes
d'engagements et § lfa multiplicitd des ondulations selon le nombre de bifles powr chague cvele de
rotation de la Cage L;:'_.l":';-rme de la réponse, pour ung période égc.'e'e g Th=Ton, montre le passage des
erofs modes dengagement illusirds par fa figare 4-10. L'effet de Camortissement au débue ext notable |,
ia structure a besoin dabsorber le choe di & Vapplicarion de la force de la masse de Uarbre puis de 52
stabiliser, Cex exigences ont €16 toures satisfaites par les résultats | successivement  (lustrés por e
flawee 4-20 et 4-20 Lex réponses dynamigues des différeny défours caractéristiquey (ilusivant e
caractére spécifique a chagque défin & la fois sur la forme, périodicité et effet sur la réponse initials
SaHE afeﬁ',lur, Les réstillats gr.-'.l'.:lfl.':f;'r.:'-',:.' marairent ;:'.']'r:,l‘.'rn':-‘-?nr.e-'n.' ced spdcifinités powr chague anamalle

La comparaison qualitative :La comparalron des résuliars obtenus avec cene de fa lileraturs

maonire wie rés grande similitude. La comparaizon des résullats oblenmuy avec ceux des riférences,
comme i o &1 d2ja v sur les différentes initerprétations el les graphes, monire cetle correspondance,

La comparaison quantitative /W est difficile de faire une comparaizon guantitative des résuflals
abltenuy aves ceux e la lneranre powr des raizons objectives, Les résuitars de la litdrature ne donment
pas avec exactitude les dowmées de base de leurs mesures et calewls [ & savoir ley propriétés
pdométrigues ef médcanigues des pouientents, les conditions de fonctionnement, les forces mises en few o
les conditions aux limites et nfttales. (] est, alors, préferable de faire une felle éude avae un cas mrés
Bien explicité ou une comparaison avee un car expérimental.

Lz objectifs sscomptés - Oz sonr: {a vérification der mpothéses, la simplicitd de lo modélisation et
lar validaion aes modles d ‘engrenages ef fes défauws spécifigues. On estitne gu'ils sont ofteinis

4-3 Engrenage droit

Parmi les defaurs qui existent dans les machines tournantes on trouve ceux lids aux engrenages. La

modélisation de 'engrensge nécessite la connaissance de 1a loi de comportement gui repose principalement
sur la rigidité. Dans ceue éude, on se limite & la rigidité radiale, vu 'importance de cette derniére,

4.3.1 Procédé de calcul

La procédure adopt22 dans cetz étnde comparative comprend les étapes suivantes :le modéle de

référence, le calcul de ngiditg, le caloul dynamigue, la modélisation des défauts caractéristiques, |'expose et
Iz discussion des résultats et la conclusion,

Introduction des défauts mécaniques dans 'étude des machines tournantes
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Dans lz premiére partie, on choisit un modéle de référence, puisé dans la liérature, avec lequel on
compare les résultats. Ce maodéle comporte les modéles de comparement de la rigidité et ses principaux
défauts. Dans la deuxieme partie, an s'intéresse 4 Ja validation du modéle théorique développé avec le
modele de référence. La troisiéme partie consiste & valider ce modéle par un caleul dynamique par
comparaison des réponses. Dans la quarridme partie. on propose des modélisations des défauts
carscléristiques et la comparaison de leurs réponses typiques avee celles de la litérature, a

4.3.2 Modéle de Référence
Sur la base des réfirences[2620312333 73334 5335368.57], parmi lesquelles le modéle de
compartement de HOUSER (1988)[21], er celui de WITHNER 1989|21), on adopte lz dernier comme
modéle de référence, puisqu'il émane d’une étude cxpérimentale ct présente plusieurs aspects du
A comportement mecanigue d'un engrenzee.

Longueur
|',,-"'_"‘\. #/-==ih J
s il //\\ ol ¥ /
[} i !
l!I £ IH \{ f| [
B J Ur - ¢! . a0’ g
) | | et
= » |7 ‘ " / W il
| 2 . Ee i
T=Te TR 4Tv A : |" vE
< ¥ : s v
F " = s P
2 k_ - F3
E— b
(a Fig, 1Y-25 Modele de la rigiditd J"un couple d'engrenasze
{a) Modeéle ce HOUSER[21]
L : longuerr de contact et Te: période d'engrénement,
(b) Modéle de WINTER[21]
F :effort sur la denture et Cz : raideur au cours du temps.
| Pitch |
; ¢ - Tumie Sograiy Amalrnite Sowetra

i Lt Faael
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Fig, 4-26 Répunses caraclésistivues (Signaus st

{a), Siznal typigue du comportement d'un couple d’engrerage

neuf (Britel & Kjaer)|25]

Sigaal tvpigue du comportement d'un couple d'engrenage

dil au défaur dexcenmicité ou faux rond (SABOT

[9a83[21,25]

iel. Signal ovpique du comportement d'un couple d’engrenage
aves les cas d'un défaut géométrique local et réparti
(RAND-*LLL 1G82) [21]

{b}.

()
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4.3.3 Modéle théorique

Pour obtenir la rigicité radiale d'un engrenaze droit, on procéde, en premier liew au caleul des
déformations locales et globales. En deuxigmz lieu, on uulise la relation liant les effors appliqués aux
déplacements résultant pour déterminer la rgidité.

3.1. Calcul des déplacements

4.3.1.1 Déformation locale :

Pour obtenir la cétormation radiale, on considére le conract entre les deux dents des roues menaniz
er menéde comme une déformation lecals diune dent, dont fe prafil a b forme d'un cylindre de mayon R et
d'une largeur (b). La loi de HERTZ [11] de la mécanique dz contact, donne pour un cvlindre -

2F [(1-v})/ B, J+1( - v3 )/ E;]

a=|— - — (4-3-1)
\ #b {(1/d)+(1/d5)
; fram—
La hauteur de déformation h est: H=Rk—R*—gF
La deformation Jovale loale serz B = By b Py

4.3.1.7 Déformation globale :
Sur lu base de la loi de HOOK[27], on détermine la déformation zlebale en compression (&) par:

' | h
l 1
& = Ly P i—[H! |+ —[4reCosa - AreCose ] (d4-3-2)
BE |LP1-A |(1-M)f, +A| 2 |
fe LT
m-::c;.ﬁu:’-ﬂt,az I ;chrl-='|—--£—
H Rp LP Rp

La déformation alobale totale est . &r =hr + &

Lors du caleul, =t vu la relation directe et proportionnelle entre le ayon ou lengueur de contact
(¢gale 4 la hauteur de la dent) et angle d’engrénement (égale 4 2.n / n | n le nombre de dents) et le temps
{egal @ Tein : Te la période d'un tour), Ce dernier a él¢ introduis dans les formules de |"#tude théorique par
facteur équivalent (angle v) appelé position de contact dans le temps exprimeé en [¥s]. On aura ;

Kty =Kiry) = K(y avee y= [0 %., 100%] {4-3-3)

4.3.4 Modele dynamique
Dans certe partie, on &'intéresse au caloul dynamigue du modele théorique de Pengrenage et le
calcul de Ta réponse de cefte structure mécanique sous es conditions normales de fonctionnement.

4.3.4.1 Modele d’engrenage
En premier lieu, on propose le modéle dynamique suivant:

> 1
.‘\. = RGUE menanta H e K:[:tll :L-'-‘_.' K]-

"“\\ m A[\PJ&N\'L ml — 1D

{a) Fig. 4-27 Modéle dynamique (b)

(c) modéle d'engrenage
(d) modéle de caleul dynamique

Pour entreprendre catte étude, ur choix de modele s'impose. Afin de simplitier les caleuls, on
adopte un modéle dengrenage simple, composé de deux roues identiques avec dix (n=10) dents chacune. La
roue menante (4 droize) tourne avee une vitesse de rotation N 4gale & 60 tours par minute. Le couple moteur
fourniT une force radiale maximale égale 1000 Newion. La masse Squivalenie M = | Kg,

Introduction des défauts mécanigues dans 'étude des machines tournantes
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On suppose que les dewux roves zont isol2es des arbres, afin de se Imiter aux vibrations internes du
couple d'engrenages,
ple d’engrenag

4.3.4.2 Caleul dynamique
Le modéle du couple d'engrenages est composé par les masses des roues lides par une cioidité
¢quivalente au couplaze de la denture. La rdsolution du systéme aboutit 4 une éguation différenticllc :

MY +K(t}X = fl(1) (4-3-4)
oo i ml.m2
Avec: X :déplacement relatil {xl-x2) et M = ———
ml+m2
Larigidité K(t) peut s'exprimer sous la forme suivanie @
Kit) = Kmax gft)+Kmin [4.3-5)

Avec : gft): fonction noe-lindaire de [4 variation de K en fonction du temps.

Connaissant la relation (4-3-27, on peut tirer dircctement Xiy) ou Kit) de la courbe Kir,)
Bemarque: [l faul noter, gue sur 14 base de ces formules un programme informatique de caleul a eie élabore,
utilisant la méthode de résolution des équations différentietles non lingaires pas 4 oas (voir Annexe B).

4.3.5 Modélisation des défauts
Un se propose d'introduire les modeies des defauts mécaniques caracténistiques lzs plus importants.
cités dans |"érude theéorique sur les engrenages. dans le modéle théorique de caleul de la rigidité. Par la suite,
il est possible de voir leurs effers sur la réponse du systbme 21 comparer ces résultats & ceux de la lit€raturs,
Les principaux défauts éudids sont: le Choc d'engrenemsnt, absence d'une dent, le faux rond,
I'nr2gularite du pas entre les denrs, le balourd, la présence d’une fissure et I'usure de Iy denture d'engrenage
On amssemnble ces différentes anomalies en quatre familles imporantes, Les anomalies de
fonctionnement, ‘es anomalies de sources externzs, les anomalies géométriques ot les céfauts de montage.

4.3.5.1 Anomalies de fonctionnement

Le Choe d'engrénement est, peut étre, le probleme le plus fréquemment redcontré, ¢’est le nature
méme du comportement dynamiqus des engrenages, En effet, la nature de la ripidité variable et la nature des
forces appliquées font gue le choc d'engrénement =oit I'une des sources de vilbrations.

La modelisation de ce tvpe de comportemens est prise du medéle de comportement et de fores,

4.3.5.2 Anomalies de sources externes

Le balourd es: un phénomeéne remarquable, lors de |'étude du comperterment dynamigue des
rachines tournantes. On s'intérasse 4 voir son effet sur les vibrations initialement émises par engrenags,

On modélise ce phénom2ne par une force radiale dvnamigue de forme sinusoidale avec une
amplitude Goale & 1000 N ctupe fréguence éozle & 2 fréguence de rofaton,
4.3.5.3 Anomalies géométriques

Les anomalies géométriques peuvent ére sroupées en plusieurs types de défauts. On s'intdresse 4
I'absence d'une dent, au défaut de forme de la denture, & irrégularitd du pas et 4 la présence d’une fissure.
4.3.5.3.1 Absence d'une dent

Pour simuler *absence d’une dent, on utilise la méthode suivante. N'ayant pas avec précision le
couple moteur, e vu que catie étude estun travail d'illustration, on suppose gue ;

Cr=oCm avec &=l

Par aifleurs, it faut considérer 'absance de la denten rigidite nulle; c.-d-d. Ki(y)=0. Par conséguent,

la dent {i+17 aura une force ¢lentérinement plus élevée. Le résultat obtenu danne pour la dent n®=i=3 .

Kify) = xKify) + AK (D +AK (T)

et (4-3-6)

Fivr = (I+ al.F,

Avec: T position de contact lors des interférences [24],
A rerreur dinterféreance (estimde 4 25 %),
k =0 pour ladent absente et k=1 pour les autres,
o taux ¢augmentaticn de la force

ntroduction des défauts mécaniques dans ['dtude des machines tournantzs
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4.3.5.3.2 Défaut de forme (faux rond ou excentricite)

Pour- simuler ce défsur, on considére que |'excentricité varie d'une maniére sinusofdale avee la
période de rotativn amtour & une valeur movenne A Valeur relative au déplacement par rapport & la longueur
torale de contact). Cette variation cause Je déplacement d’une Toue par rapport 4 I"avtre et par conséquent les
pasitions de début et de fin de contact se trouvent modifides, D'ol une variation de la rigidité K, , par une
translation de cette derniere de A, Pour chaque dent (1) de "ure des roues du couple, on a:

K= KY(y') powr ¥'=[{Aft), 100%]
Avee At = AT +sin(2 e tl] {=0.Tn (Tn=Te/m) 4-3-7)
K = pour ¥={0., 4¢t)]
ol ; A erreur refatve de excentricité en [%a] (=100%)
fe : fréguence de rotation. ¥ :pasitien de contact [0..100%¢]
Par ailleurs, le taux d'interférence © se trouve aussi modifié: 7'=71+ 4
Remargues :

*  Unne considere, dans le caloul, que les points de contact communs, Les autres sont nuls,
o« Cette modélisation peut aussi servie pour le défaur de variation de 'enmraxe

4.3.5.3.3 Usure d’engrenage

Ea cours d'utilisation, les derts d'engrenages subissent une altération de leur profil du Aan actil
Cztte déoradation est due principalement 4 "usure par frettement, éroston ou attague chimigue.

Cette détérioration provogue, par conséquent, la modification des propridtés aéométriques et
physiques initiales, ce qui provogque le changement du comportemenlt de "engrenage.

Pour un cas simple , 'usure est uniforme pour I"ensemble das dents de 'sngrenage et que l'usurz
des profils est similaire. Pour une petiie variation, on considére que certe différence du profil entraine .ine
variatior proportionnelle de la rigidité,

Comme pour le cas du défact du faux rond, mais avec une variation constante du taux d'interférence
pour les deuy dents avoisinantes ¢t A<0. On aura:

Kify) = (1=4).Kity + A' K. 1)+ 4' K i(9 (4-3-8)
L

A=A et w=AS2
Avec

AL taux de variation moven du profil par rapport au profil minal (A>0 ou A<D,

T position d'interférence,

A 4errenr d7interférence (estimee a 25 94,

e raux de variation de I'erreur d"interférence équivalenta A.
Remarque ; 510 =25%, on 3 une zone (-25) ob la rigidité est nulle ; car, il n'y a pas de centact.

4.3.5.3.4 Irrégularité du pas

Lz modélisation du défaut de I"irrégularité du pas dengrénement se fera par la modélisation ce la
rigidité, Pour un ¢as simple de variation arithmetique on a

Kify) = Kify) + ALKt A Kis) (T (4-3-9)
Oy

Al=A Lo  Avec: o:taux de variztion du pas a=-Ap

4.3.5.3.5 Preésence d’une fissure sur une dent (defaut local)

On modélise la présence d'une fissure sur une dent par une augmentation de la souplesse locals 4
I'endroit du défaut et par conségquent, la diminution de la raideur globale de cette dernigre[38,63].

91 K, est la ripditg initiale, on suppose un facteur de réduction o<l. On qura !

Kify = a Koy {4-3-10)

Ce défaut devient réparti s'i] est couplé A dautres défauts externes tel qu'un balourd.

4.3.5.3.6 Défauts de montages

Les défauts de montages sont nombreux, on ne s'intérasserz qu'au cas de variation de 'entraxe. Or,
ce deéfaut est similaire au défaut du faux rond

Introduction des défauts mécanigues dans |'étude des machines tourmantes



Déformation radiale xCFrDEY [m]

Chapitre [V :Etude Comparative et Validation Numerique et Expéruuentale

4.3.6 Résultats

4.3.6.1 Calcul de rigidité

43.6.1.1 Déplacement

Le graphe (fig. 4-28) donne I"allure de la variation du déplacernent total résultant () en fonction de
la force radiale apphquee.

.20 - _ED =1
Lugende Legenre
— Wt de fa déforrelion Radiale E —L- \aratien de la diformslcn Radalk
Four un cycle d'engrensment _i Paur un cycle d'angrenemeanl
Pour b chenl de la roua mené —- 100 _ Prour b denl de la rous menanies
100 — & ;
<
o
180 — E
18D -
iE 1] t - ; : 040
ool 209 Annn 8000 8300 el i) 0. .00 0000 a0.00 oo

Distance ro (%] Digtanca roiH [%]
Fig. 4-28 Déformation globale de deux dents d'engrenage
Avee £, - la distance de Uextrémité de [a dent i sa lawlgur,

['observation de ce graphe montre que le déplacement est maximal pour ro tendant vars 7era (U} et
o5t minimale pour ro tendant vers H, ce qui correspond & lIx réalite D'apres la théoric des poutres le
déplacement est maximal & extrémiie et minimale a I'encastrement &1 inversement.

43612 Rigidité

Si on pese que /=~ Keg h, pour la déformation locale, et sachant ue la rigidité est fonction du
rapport de la force fournie au déplacuinent résultant, on a:

Krr = Fo /& + Fehe = F, /& + Fh- F /8 + keq”

- -1
k_ =bE & I 111{ ] + l[.f—Ir'c[.'ma = Arc{.‘ﬂscx,]]» o {4.3.11)
LPI-A [(-A)B, +2] 2 | -
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L allure de 1a variation de 12 rigidité du couplage des denx dents des roues menante =t me né donne

Legende
4+  Rigidité Totale d'un couple dEngrenage L'allure (fig. 4-29) de la vamation de 1
Four un oycle dengenament rgidit? du couple d'engrenages montre une

forme parzbolique ayani un Maimum o miliso
quand les deux dents se fronvent 20 Coact. au
milien de leur hautcur of des minimums. s
extrémites,

L observaton de ce graphe montre une
fluctuation entre une  valeur mimmale el
maximale c.-4-d. Kmin et Kmax..

Etant  donné, que  pendant  le
fonctionnement. il ¥ a succession de plusieur
cvcles  d'engrémement.  Ei o puisquil vy a
interférence entre ces cvcles aux points W et V
(voir chapitre ITT conszcré & ['étude theoneue)
ces points peuvent gtre représentes aux endroils
de 25% et 73% . En ces points, on aura. donc
<4+ une intersection enite les courbes différentes.

L'allure de la Bgure 4-20 |2 confirme.

Propriétés -

E = 240 GFPas
v= (L3
m=1
b=1
! =15

000 20,00 4000 B 00 BO.0O 120,00
Hauteur d'une dent roM [32]

Fig, 4-29 Vanation de fa rigidité d'un couple
d’engrenages dound,

i Lugende Le graphe (fig, 4-30) représente la variaton
—of—  Rigidité Tamle d'an couple CEIgrenage de la rasdeur pour deux C}'Ciﬁﬁ d'ﬂngr-f:ncn'u:m.

Pourdaed cyciae S'sagranemant

Chaque cycle correspond 4 une periede de temps
égale au rapport de la pénode d'un tour de la roue
divisé par le nomore de dents.

La rigicité est foncrion du temps; etant
donné, qu’il exisie un rapport direct entre le temps et
la longueur de contact,

On constate qu'il existe une zone, marquec
par un rectangle an trit interrompue,  délimitant une
région d'intersection. c'est la zone d'interference.

1472.00

t48.00

T4 00 —

Cette fluctuation de 13 raideur est la cause

T ] e | principale des vibrations eniretenues dues au
&.0n 4000 an.ed 1200 L1l [o] 200,00 1
Mauteur gung dant ralH (%] fonctionnament des an STCnanes,

Fig. 4-30 Varation de la gidite d'un conp'e d’engrenage

4.3.6.2 Calcul dynamique

Sur la base de la courbe de ngidité K(v) (figd-291 exprimée sur une pénode d'engréncment
Tn~Te/n, on calcule la réponsa x(1) libre. Te est la périods d'un tour el n le nombre de dents. La résolution de
I'équation différentielle (4-3-4) se fail par la méthode pas 4 pas avec un pas At = Tn/100 et les conditions
mitiales suivantes

Pour X{(0) =1 pm, V({0) = 0m/s et A{D)=0mis

On 4 une réponse qui ne corespond pas 4 la réponse typique de 1'engrénement entre los denls
d'engrenage. On se propose d introduire le cas force,

Sur la base du medéle de rigidits K(1) de la fig.4-29 et le modéle de force fi{t) (fig 4-32) (chapitre
[11}, on calcale la réponse la reponse Xit) avec les conditions initiales suivantes :

Pour Xi0) = 0 um, Vi0) =0m/s et A0} =0 m/s

Introduction des défauts mécaniques dans I'étude des machines lownantes



Déplacement
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Lz réponse ootenue ne correspond pas non plus 4 la réponse ypique de I'engrénement entre dents
d’engrenage. Lintroduction de 'effet dinterférence (fig, 4-30} semble &re le seul moyen pour approcher le
cas réel, Son introduction denne une nowvelle rigidilé dynamique (fig. +-31) exprimiée par:

Ki(y) = Kify) + AK.i(5)+AK,-.(7)

Avec .
1 : position d'interférence [%]. 2
A cerreur d interférence (estimes 4 235 %a),
¢ lawx de varation de grreur d'interférence [%al.
=W RO
RO 20 —
138.00. —
- | B0 G0
= e — s
g ;
- | ipoon —
-% 138,60 -
&
o ] 0 00 —
|BE 03 —
F =o3 -t = T :
1IN ——— - ' 000G ooz cLpd .o e o.i0
T T famps [3]
[a)s 1] aoz [=1: ] a1

o ang
Tirme (5]

Fig. 431 Rigidité avec Interférence Fig. TV-32 Force aves mterférence

Aprés catte modificatien. la réponse correspond 4 Nallure présentée dans [38]. La réponse temporelle
%(1) (fig. 4-33) a une forme res proche de celle présentée dans ka figd-26-(a) et la réponse specirale Wi
(liz4-34} est caractérisée par trois pics 1,2 et 3. le premier représentant la fréquence des engrénements et les
autres les harmoniques.

4]
% {1} - heguence d'ngrénement
= {27 & {3} : harmanigues
i RH]
=t (3}
=
e K
.00 00 0.2 Q.34 D00 20.00 oo &0.00 BL.OD +00.0%
Temps (=] Fréquece [Hz]
Fig. 4-33 Déplacement en fonction du temps Fiz. 4-34 Spectre de ceplacement (log)

4.3.6.3 Identification des anomalies
[rans celte partie, on s'intéresse 4 o confronlation des résultars issus de la simulation 4’un défaut
comme il a é1é proposé dans |"éude thécrique et les résultats trouves dans la littérature,

4.3.6.3.1 Anomalies de fonctionnement

Les résultats trouvés montrent que oo phénoméns est caricténsé par un pic identifié 3 la fréquence
de dengrénement Fn=n . fe = 10 Hz et ses harmoniques. Cette simuation du choc mécanique, lors des
engrénements, a é1é illustrée les Aignres 4-33 et 4-34.

Inroduction des dafants mecamoues dars 'émde des machines wourmanies




Chapitre 1 :Ewmde Comparative gt Validation Numérique ¢t Expenmentale

4.3.6.3.2 Anomalies de sources externes

Pig du bulourd

B i
Hageung Cin remargue gue le balourd se manfeste
| ) f‘i‘zﬁ par un pic caractéristique (représenté en peintillé)
A 3 a a
aor (1 B cracrmioue o et correspondant & la fréquence de rotation. non
1 e GObery présent initialement, mais 1l a une faible influence
3 x S :
R L gur les pics caractéristiques dn forctionnament de
[ 1
R 'engrenage.
= am '!"'I
S

am = T
00 .18 ] am lﬂl'.l:l X iyt elni
Fecuence [He)

Fig, 4-35 Spectre de vitesse. Effet du balourd

4.3.6.3.3 Anomalies géomeétriques
Absence d'une dent _

Aprés la 3 dent o Cas de li dent n®=i=5§

pour a=1.2
"
7
-
=
Tail 00 na et L 10 nm 200 4£m a101 B 00
Teimps = Fracuence [Hz|

Fig. 4-36 Effet de I"ahsence d'une dent (la 577/10)
{a) réponsc teroperelle,
{b) réponse spectrale.

L’absence d'une dent provocue une discontinuité dans I'équilibre des forces : puisquil n'y & pas de
contact, Elle est suivie d'une impulsion périodique, lors de chaque passage et a chaque tour. La figure 4.36
{lusire parfaitement la rupture pour la Seme denl, le pic correspondant @ la fréquence de rotation ¢l un
spectre, de large gamme et de faible amplitude, additionné an spectre d’origine.

[niroduction des défants mécaniques dars 'tude des machines toumanies
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Defaut de forme d'une dent de faux rond
Four - &= 10%.

La figure 4-37 mentre une modulaton de la
réponse en fonction de la période de rotation.
Cette forme correspond a celle de la figure 4-26-
() de la Litterature.

Vitesse

Fig. 4-37 Faux rond ou excentricile

a:m e ] pii ) pla i)
Terpsiz]

Usure d'engrenage

: r d.LL
Sans dafaut dusure A = -20%, o =-10% , pour U'usure d'une des
-------- Aoies diéstaud d'usire deux rouss,

La figure +-38 monire uné augmentation des
amplitndes des nics des harmonigues paures,

Vitesse LOG

Fig. 4-38 Usure ces dents d nne roue dir conple

oo 200 4000 &0 Boog 100.00
Fréauance [Hz]

Irregularite du pas entre dents Pour une irrézularité de pas a raison

da Ap=1.3 %,

Fig..14-39 Effet de Uirregulanite
& de pas
E] E {a) signal temporel de vitesse
g i {b) signal spectral de vitesse.
=
{rlv v} 100 m g {0 1l o=
Terros 5] ol 24007 L v 8000 200z 1000
. Fréquerce [Hz]
{a) (b)

Les figures 4-39 (a} &t (b) montrent la pérodicité des impulsions dues au passage du dernier pas
ADya A1 premier Ap=0 par des pics périodiques et un pic 4 la fréquence de rotation. Elles montrent aussi un
spectre de large gamme ct de faibles amplitudes correspondart aux impulsions. Une modutatien fatble de
periode ézale 4 la période de rotation correspondant au phémoméne de varztion andunetique de I'imegulanité
du pas

Introduction des défauts mécamgues dans l'stude des machines loumantes




(Chapime TV : Ftude Comparative et Validation Numérigue et Expénmentale

Présence d’une fissure et I'usure d’engrenage

Pour une fissure au miveau de la Seme dent

T réduisant la rigidité de cette dernitre & 50%a-—
- {Bome) dent

(Seme] dent q \

Wiregse
Vitisse

-128-

10t 1001 2 a0 . : .
(a) Temps [s] D00 )] jei] 20

Fig. 4-40 Effer de [a fissuration d'une dent

{a) : fissure de la 3°™ dent seule (défaut local)

{b) : fissure de la 3™ dent avec couplage d'un
balourd de 1000 N {défaut réparti)

Les figures 4-40 montrent yue les défauts locaux et répartis correspondent aux cas trouves dans la
littérature fiz. 4-26 (c}. En effet, la premiére est caractérisée par des impulsions périodiques séparées par (n-
1} signaux. La constance de ces signaux est une caractéristique & ["engrénement de chaque dent. La deuxiéme
mentre une modujation du signal avec une périodicité égale & la période de rotation due & I'effet du balourd.

Introduction des défauts mécaniques dans |"énide des machinas tournantes
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4.7 Discussion des Résultats

Les constatations que nous pouvons directement tirer des résultats obtenus sont
i Sur la forme

{t v a concordance ente les courhes de rigidué Ky (fig 4-20) et lo logigue [Jf;g an peu tirer de
Yappréciation direcie faite sur un tel comportement ; En gffer, le couplage des deux roves d'engrenuge sur
des positions appasdes er mobiler dans le temps, comme colest e cas, doit abouhr & des minimas aue
extrdmitds et un meximum au milien. La forme paraboligue de la courbe de rigidité répond & cette lagique

La forme de la réponse dynamigue du systéme o ‘engrenage sans présence des défours dait Hlusteer lo
caraetire répétitif corvespondant & chague engréngement et la multiplicitd des réponses doit correspondre au
noembre de denty engrendes pour chugue cyole de rotation. La forme de lq réporse doit montrer Iz passage
des ireds prases caractérisiigues de {engrénement | 4 savoir la fin d'engrénement avec la denr antécédente,
engrénement avec celle en cour gt le début dengrémement avec la dent vendnte figure 4-26-(a), chose
sbtenue avec la forme en trois ondulations ou par le pic fordumenial el ces dens harmoniques (fig 4-33 et 4-

34).

Les réponses dvnamigues des différenis défouts caraciéristigues doiverr ilustrer le caracrére
spécifigue de chagque défaut a la fois sur la forme, périodicitd ot effet sur la réponse originale sans défout
Les résultats graphiques obtenus monirent parfaitement ces spécificités pour chugue aromalie.

i La comparaisor gqualitative

La compuraisen des différenis résulicis vbleans avee ceur de fa {itrdearure montre une rés grande
similitude enfre les dewc, En effet, la comparaison de chague résulial obtenu avec ceux des références,
masre cetfe rrurresp.r_marrm.r;r-_

Certes, queigues divergences existent, moiy elles restent minimes. Ces divergences petivent ére
expliquées par Uesprit ithstratyf adopté dons ceme émde ! Donc, certaines considérations ont &1¢ prises
augerficrellzment ef non d 'wne maniere ires apprafondie,

{if La comparaison quantitative

M oesr difficite de faive wne comparaison guantitalive des révultars obrenus e coux de la linérature, ot
ce, powr des raisons trés objeciives En affer lag réendters tivde de lg littéeaimre me donnent pos. avec
gxaciitide les donndes de base de leurs mesures e calculy | & savoir, les propridiés geoméirigues e
mecanighes des engrenages, les conditions de forctionnement, {es forces mises en few ou les conditions
imitinles er ate {imires.

I gst, aiors, préférable de faire une telle dtude avae wn cax trév hian explicitd on une comparaivon
EVEC 1R a8 expérimental,

¥ Lizs obijcctifs cacomprcs

Lex objectives visés par cetie dtude, & vavoir @ la vérification des hypothéses, la simplicité de la
modélization et la validaiion des modéley d'engrenage er ses défouis spéoifiques sont aiteints.

4-4 Conclusion de I’étude comparative

Les résullats oblenus sur le comportement satique el dynamique en comparaison avec ceux de la
littérature montrant une grande similitude et par conséquent ils peuvent étre considérés comme satisfaisants,

Cette élude a permis de confirmer les hypothéses émises. Elle a montré que les modéles choisis
autorizgent plusieurs manipulations dont introduction de plusieurs types de modéles de  défaurs
caractéristiques. La majoritg des modeles (des organes et des anomalies) ont donné des résultats satisfaizants.

L'étude a permis la validation des modéles théorigues développés, Elle peut, dans 1"avenir, servir
comme une plate forme pour des éventuelles améliorations.

Introduction des défauns meécanigues dans M'ude des machines tournantes
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V. Conclusion Générale

La problématique | La modélisation classique des machings ournantes ne peu entierement satisfaire les

Besoins de 1industrie en matiére de développement d 'antils de diagnostic et dassistance a la maintenance mi
pour ciiant satisfaire aix e'.'c.'gr?nce:i' des constructeurs. Fn effern cette modéhsation donne deuwr aspecis -
o aspect mathématique complexe o [ machine st considérée conme une bolte nolve
N on wn modéle de connatssance, o ln mackine est modélisée sans ienir compfe de toutes les lois de
comportzments mécaniques auwxquelles elle obéit.

(. cos deur aspects possédent bewucoup d'inconvénients Le premier est ume abstraclion qux
conmnaissances acguises sur le comportement mécanique des machines ef donne une forme trés complexe qui pe
entrainer des erveurs. Le dewxiéme considére le comportement mécanique des machines comme idéal er exsave
de répondre aur exigences des agents de la mainienarices et des constructeurs par la greffe de
{‘wxpérimentation, mais elle n'a pas pu donner des solulions ires fiables.

[l existe. ces derniéres années, une nowvelle approcke qui consiste 4 aborder le mudgle réel du
comportement des machines. Certes, elle abovnir a des formulations fastidieuses, heyreusemen!, avec

| ‘mvénement informatique, il est possible de surpasser cet obstacle, Ceite approcie est i 25 debuts.

Les objectifs © Les objectife de cetre éiude sont de fuire une perceée dans ce domaine et ghautir ¢ wne
Sformulation permettant de décrire au mienx le comportement réel des machines el étant souple pour
Uintroduction des parameétres ou fucieurs corvecieurs el fncluant la modélisation des ohenoniénes phvsiques

complémentaires souvent ignoré ;. les défunls,

La procédure adepté: La recherche bibliographiqus est relativement richavec certaines limites; Limites

causies, principalement, par le manque de documentations spécialisées aans ce domaine. En effer, certaing
mudéles dorgones de machines possédent une formulation explicitent les principawy focteuwss geomelriques ef
phvsiques régissant fe comportement mécanique et par conséquent permettant dlintrochire les modéles de
défauts caractéristiques, mais, dantres donaent pen dinformations. ('est pourguoi, on §'efforce d'élaborer les
madéles de quelques organes : roulement i billes engrenage droit

La procédure adopiée comprend les dtapes suivantes ; La premidre étape esi un essar pour regrouper
les modeles mothématiques et dans le cas o il n'y aurait pas, lenfer de les élaborer. La dewxieme slape ¢35 de
rechercher les moddles des principawe défauts caractéristiques des organes de maching,. La troisidgme érape est

de tromver des methodes pour introduire ces défauts, dans le modéiisation de fiase (sans défins),

Les résultats chtemus @ L'étude théorique a abouri au choix de modéles ripondan(s uux exIgences
souiaitées En effer, Je modéle adopté et modyié de la ligne d'arbre permet de meilre en dvidence !'effet
ayroscopigue et dintroduire des phénomeénes fels que la torsion et la traction. En outre, la considération du
Varire comme un ensembie déléments idiscrétisation] permet de metive en valeur ceriains phenomenes tels que
lex différents tupes de bolourds et Veffet de présence d'une fissure. Le choix cu modeéle des paliers ligses permel

de meltre en évidemce les défmuts dus aue phénomenes péuméiriques et physiques qui lewr sont ligs

Intreduction des défauts mécaniques dans "étude des machines leurnantes
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L'élahoration du modele du rowdement 4 billes permet de considérer ces principowr défonts et [élaboration du
modéle de 'engrenage permet de tenir compte des défauts caraciéristiques.

Une large partie d'organes et de défauls n'ont pas él¢ Irailés, mais ces ravauy peuvent élre considérés
comime wne introguction dans ce domaine et wn dlape o compléter par de fulurs ravau

La vafidation de ces modéies, pris un 4 un, por comparatson auwe résultois théoriques et Experimaniaux

o donag ung grande satisfactivn,

Persoectives . Les résultats obtenus restent & compléter par la validation de certaing modéles de dé fruts
non effectués, lenrichissement de létude bibliographique et par lélaboration de nowveaur modéles
mathématigues des autres organes et difanls non traités ou d'élaborer d'avtres modéles plus performants que
cewur Slaborés. Par ailleurs, un travail nécessaive et important reste d foire  ¢'est dassembler. dans une
nremiére étape, ces modéles pour former un modéle complet dune machine tournante e-f-d aboutir 4 un
simulatenr de machine. Ce travail nécessite |'élaboration d'un algorithme permeitant o' activer et de désactiver
les défauts swr la base des relations dinterdépendance entre les organes et les défauts e sur la base de la
théorie de la flabilité des organes el des phénoménes praliques défims ou aléatoires qui provequent la naissance
d'un ou plusieurs défmus & la fois et le déroulement du processus fusqu'a la panne. La figure [T-49 est un
exemipie d'illusiration de ce mecanisme.

On estime qu il est possible d ‘aboutir & un sunulatenr (svstéme expertl poirvant dire un cutil interessant

& la mainlenance ef U CONSIUCI2urs,

Introduction des défaurs mécaniques dans 1'éde des machines lournantes
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ANNEXE A
Calcul de la rigidité d’une poutre en présence
d'une fissure transversale et circonférentielle

Résumé

Dans 1z cadre des tmvaux d'étude des principanx organes de machine toumante, on présente, icl, un
travail traitant les effets dus a la présence d'une fissure transversale sur le comportement dynamicgue d'un arbre.

Lobjectif visé par ces mravaux est 'elaboration d’une modélizanion mathématique du comporiement
dynamigque des pnncipaux organes de machine en tenant compte des effers dus aux défauls camctéristiques 4
chaque organe.

La présente 2tuds es: constituée par un développement snalylique d'un modéle mathématique simulant
les effets a de la présence d'une fissure ransversale sur le comportement mécanique d'un arbre et des résultats
graphique de validation.

Partant de |'émde 4’ ANDREW et on se basant sur la mécanique de la mupture, la théode d'éasticité et le
théoréme ds CASTIGLIANG, on a élaboréd un modéle mathématique capable de décrire 1'cffct de la présonce
d’une fissure transversale sur le comportement d'un arbre.

Le modéle ainsi obtenu, ast valider par comparaison des résultats ohtenus 4 celles A" ANDREW., 4 parnir
d’une séric de calenls analytigues de la souplesse en fonction de 1a variation de la profondeur de la fissure.

Les résultats obienus sont satisfaisantes ; En effet, en plus de fz ressemblance avec celles d’ANDREW
el les critigues qu'on a pu émetre le modéle de base. on a éendu cefte technique pour toucher d'autres types
d’arbres tels que les arbres crensx.

Grice 4 ce modéle. il est possible de simuler le comportement dynamigue d'une machine, d'approcher
d'avaniage le modéle réel et de permetire le suivi en maintenance prédictive des machines, Par ailleurs, ce
modéle peut également étre utilisé comme un outil de caloul et d'aide 4 la conception de maching,

Cente émde englobera ; une présentaticn généralisée des caleuls entrepris, des modifications apporices
sur le caleul analvtique et en fin des résultats de caleul sous formes graphiqnes.

Abstract :
In this paper, we studding consequences of a transverse fissure presence on the dinamic comportment

of rofaiing machine gxis. This stud |5 one part of a many works touching different machine organs,

The objective aimed by these works is the elaboration af a mathematical modelling of the dynamic
comportment of the main organs constituting a machine. Modelling obeving 1o the criterion of suppleness so as
it introduce characterisiics defects effecis.

The approach adopted in this studv consists of an analvtic development of @ model simulating effects of
the presence of a transverse fissure on the mechanical comportment of axis followed by velidation.

With the rupture mechanical, the elasticity theory and CASTIGLIANO theorem, we have elaboraie a
mathematical model able to reproduce the effect of the presence of a transverse fissure on a rotating machine

XIS
The model, thus ohtained, is validated by comparison to the ANDREW s macdlel. Since, that the main

Jactor entering this mechanics modelling is the rigidity, we have pianned (o make o series of analvtical

calculations of the fexibility evalution gecording to the depth of the jissure.
Results were remarkabie. Indeed, in more our criticy of ANDREW s model we have widened this

fechniepee o fowch others Kinds such that follow aris

With this model, it us is possible to simlate a machine, to approach plus the real model and 1o allow it
folinwed in maintenance of machines. Furthermore, this mode! can equally be used as a calsulation and
assistance tool in machine designs

This studv will include : a generalised presentation of undertaken calculations, modifications browght
G the analvtic calculation and in end those results graphical forms.

Mots clefs : Modélisation, Défauts, Arbre, Fissure, Souplesse, Maintennace Prédicitive.



A.1 Cas d'une poutre prismatique

L’étude dune poutre soumise i des chargements de flexion, de cisaillement €t de traclien/compression
en présence d’une fissure transversale de profondeur (a) dorme ces déplacements generalisés u, 12 long de I
:

direction P, n
¥
&
a
,*’ P 4
e : £ T
Z AL
a | L P; h :
L P, 5
3
PO | v
.f’f Ps

1 '\ b
-

Fig. A-1 Poutre prismatique chargee avec fissure transversale
Felat:ons fondamentales :
Le théoréme da CASTIGLIANO [1] permet de calculer ces déplacements, tels que :
= AP
L’¢énergie de déformation 4 la forme :

e [t o
[1]

y ca
Aver
J - Alp'dr  (la densité d'énergie de déformation)
Le caleul de déplacement par Paris [22] devient
EI a
= —1| | Jlalda
Al
Le calcal des coefficients d'influence ¢; donne :
o, & f
Gy = = }‘;(a}_dg
opP.  cFel;
La fanction générale de la densité d'énergie de déformation Jia) est :
_l 5 2z 5 z 5 e
= — [z Kj__] +(EK”.,J +K[X-Km.m ]
5 =1 I=1 J = 2t
Avec:
E*=E (pour conmrainte plane m=1.4.3).
F'=Eil-v?) (pour déformation plane m=14.5).
E'=G (pour le cisaillement m=2.3,6)
Sachant qu'en cisaillement pur il existe une relation [3] entre G ct E teile que :
G =EY2(1+vi]
et
=1+
¥ . rapport de Poisson,
E » module de Young.

G : module de cisaillement.



(R o 3
o 5w - 4
Avec:
e =0t pour m=[I 3

e.=1 :pour m=Iet m=01
Ken - facteur d'intensité de contrainte pour les modes m=L, 11 et [I et sous les chargements F, pour

n=1,2,...5 sauf pour K; qui dépend aussi da v

Les facteurs & intensité de contraintes sont

[ol= T T T r — f (alh)

Avec :
[=] : marrice de conirainges,
K : factenr d mtensité de contraintes en mode (1=1. 1 et TI)

a - profondeur de la fissure,
ftah) - fonction facteur de forme dépendant du type de chargement et des modes de sollicitation.

La théorie d’élasticité donne les contraintes selon les directions des forces (voir [ig. 1)
L o
L

Avec !
vy="___ I
! b
3+1.8—
h
¥ + facteur correcteur dépendant du rapport bih, o1 b est Ia Iongueur =t h la largeur de la section carrd.

Le facieur dintensité de contrainte devient |

Kmi= oNmF (alh)
K= Opour  (mi)=(12), (13), (L6). (L1}, (IL2), (TL4), {IL5). (IL. &)
(11113, (1113, (TIL4), {IIL3),



Les différentes expressions sont alors:
Ky = o Nma Fifah)
Kis = o5 Jma Fofah)
K oy Nma 1y fah)
Kmm =3 Jma Fyfa'h)
Kz = oo NJma Fufah)

Kins = o5 J.:'E JL'}‘erﬂ.-"thﬂ
m
e 2020(%) + 0.370(L —sin 22 )°
Fifah)= |=—1g— h 2h
m Ih i |
cOs —
2h
_—
0.923 +0.199(1 - sin —)"
Fsfevh)- E]g.JE 2h
m 2h Frov
08—
(s
( '\ll 3
130 - 0.65 a) o312 +{]_28(-“-
K n) T\ s
—
i E}
Y LA,
o
Ffah)- [_ﬁ
I ¥ )
sSin —
Avec:

i  type de sollicitation (i=1, .6).
m : mode de rupture (m = I, 1, TII).

Energie de déformation sans Ia présence e 1a fissure :

Le calcul de 1'énergie de déformation [3]sans la considération de la fissure est nécessaire pour le caleul
de 1a ripidité de la structure dans lz cas normal, Pour le cas de 1'absemce du couplage cntre les divers
phénoménes de chargement, on aura

U5, =3 U (i=1, ,n) et n=6,

P? 5 2
U, =_...-.—j; ',‘:—-—P'f':{.lrj_: Fl‘
2EA° © 2GA 2034
rl x 22
b ot g o B e

BT TSl T
Calcul des coefficients de souplesse :
Pour ce cas de figure les coefficients de souplessc pour le cas d'une poulrs prsmatique Sont issus

essentiellement de 1'énergie de déformation. qui dependant des facteurs d’intensité de contraintes ; la fissure de
largeur (b) cowvre toute la largeur de la pouire.

) catte expression est posée sur la hase de la similitude entre cisaillement et torsion.



L'énerpic de déformation lide aux facteurs d'intensites de contraintes devienl sur la base des ces
modifications |

8 e .
¥ a[[ﬁ-[xjﬁﬁ’m g T .—EKL';3 +%[sz +5’,mf}d§

Le remplacement des K., par leurs expressions &t I'intégration dans [0 .. b] donnc la matrice de
souplesse pour une poutre ayant une fissure 4 la forme :

1y 0 fl Cra s fl
i) €72 i ] Y] Cre
] I 33 ] ] fl
{:' —_ a3
[ [ ] 0 L €45 0
Csj { ] Cxg C3s il
i Cga fl 1 ] Ceg

Vu la réciprocité. la matrice € est systémique [22].
Le calcul de la raideur locale en cet endroit de 1a fissure est alors :
[X] = [C]"
A.2 Cas d’une poutre cylindrique pleine

Malgré la similitude entre le cas d’une poutre prismatique el cylindrique, des différences importantes
persiste ; en particulier : Ia forme et I'effet de a rigidité normale de la structure aux endroits non touchés par la
présence de la fissure,

Projection pour un arbre cylindrique plem:
m

A

= 2b ! dz

P R-a
B L\M -
{//

P

Fig, A-1 Schéma d'une fissure dins un arbre plein

Le passage de la forme prismatique 4 la forme cylindrigue, nécessite un changement de variable, tel

qus
a=aff) ~R—E-R-3)
h=h(z) = 2{R-F
b= R*-(R-a)

Ave

(£,m) repére local



A.3 Cas d’une poutre cylindrique creuse

Dians cette étude on s'intéresse au cas d une poutre cylindrique creuse.

R Zone ignorée

Fig. A-3 Schéma d'une fissure dans un arbre creux

Le passage de la torme cvlindrique pleine a la forme ¢ylindrique creuse, nécessite la considération ce [a
présence du creux sur les proprictés geometriques et I"introduction ¢ un changement de variable adéquat, tel
que

5} O SUPPOSC que

r=pR avec 0 <ps]
O Aura

A'= (1-p34
et

I'=(1-p')I

La présence du trou fait modifié gométngquement ¢t physiquement la structwe de arbre, pour tenir
compte de cette influcnce sur la hauteur hiZ ). On suppose gue la hauteur se devise en deux groupes de hauteurs,
la premiére sont les hauteurs effectives définies pour (5<7) el les autres sonl les hauteurs normales pour (£>7),
Par ailleurs, une autrs modificaticn doit éire introduite. Le domaine d’intégration selon 2, se modifie pour
devenir non pas entre [0 et b] mais entre [d et b] o d est Iintersection de la fissure avec le du trou.

Peur H comme 1"épaisseur de cat arbre, on aura |

H = R-r.
Le changement de variable suit les cas sulvants :

A)Pour U<a<H
Zone de fissure comprise entre [-b +b]
Pour £>r,0n4:
h=hE) = 2R

Pour £ <rona:

I
b=y R*-(R-a)F

d=1

b) Powr H<a< H+2r
Zone de fissure comprise entre [-b d] et [+d +b]
Pour £>r ona:

h=h)=2R-&



Aver !

Pour £ St ona:

h=h(E)=2,RP=&2-2r*- &

b=y R*-(R-af
d=,r-(R-a)

Afin d étre uniforme dans cette approche, la présence du trow (vide) influe sur la profondeur
de la fissure pour (a=R} et ne doit pas élre considére conformément au calcul de la haulewr gffective.

O introduit @ (fissure effective) telle que pour S =1
L e g
o =@-24r*-&*

c) Pour Ht2Zr<a<iIR
Zone de fissure comprise entre [-b +b

h=h(g) = 2R -
b=R*-(R-a)?

a —o-2 «u'rr 43 c?

o= afE) ={R*—E (R-aj

(Zm) repére local

A.4 Cas simple d'une fissure transversale

Le ¢; du cus prismatigue est ici non explicitée pour simplifi¢r la représeniation
Pour un cas simple d hypotheses

= Pas de couplage force aviale/flexion

+ Pas de contraintes de cisaillement,

» Déformation plane,

»  “Rathcr long shaft”, arbre long.

s
o _ & THO-VIKIE) s
gr- aleeey E :
Avec
4p
Ki= R S RE=E3ma Faofah)
On awa
(1-v3) &' 32 o
os= R = Epa k, (alh)dad
5 !,-J;pr*Rg ( &%) , (@l h) g
et
1 —v®) $5328%a F (alh
CJ?=( V}!J' '-")"-.1;’1-“1r Ig{a }dﬁfdg
E %% TR
T’on les raideurs correspondantes pour poutre de longueur 1:
k k
e c Kk o a3 _r:r,kf_l
1+—— 1+ ——
8 8
Aveo:

k - raidenr initiale,



L équation de mouvement s'exprime comme suit [ ]pour la totadité de I"arbre au point de fissure

m(E =20 '-(PE + ef§-0m) +kl+ kegnt =S V)
mn"+ 208 -+ o(n'+ 25+ knzlthgn = [oft)
3
Le couplage des mideurs (Kz, ow Kye ) est eénéralement de faible effet devant les doux autres [1].
I'équation de mouvement devisnt |

mf(,f”—jﬂ?};ﬁ;} o ﬂ{'g'.ﬂ?ﬂ'i' kgt: Tff[{”
mi1 "+ 208 -CFn)+ e+ 28+ kyip = oY)

U SRS C
m 0|k ¢ -malle] [meE <0 g ‘5’1)1
+ s =
a m " 2mi2 c© n' ref2  kemiF 7 ,,{‘}‘)J

Cette équation ressemble & celle du modéle de base mais sans la présence des déplacements angulaires
sous |'effet des moments My et Mz Le reste des sellicitations. L'effet de torsion ct des forces axiales peuvent
étres ajoutées normalement par assemblage.

Cetle approsimation prend l'arbre enbier sans discrétisation. 11 semble gue cette approche est mes
grossiére - v qu'elle porte des simplifications globales dans le calcul, alors, que ln discrétisation récupére une
certaine rigueur en jouant sur le nombre d'éléments.

A.5 Cas simple d'une fissure circonférenticlle

Sih & Loever [1] ont introduit la méthode énergétique pour 1"¢tude d une poutre cylindrique avec une
fesure circonférenciella. 11 ont propasé d'exprimer I'énergie de déformation U telle que
LA
U=—
2

¢ = ApfAT
Avec
T : torsion,
c - souplesse locale,
1 :angle de torsion

La densits de 1'énergic de déformation ' exprime

U 1,,8 |

P

dd 2 &a2(xR-a)
Avec -
A - surface fssurée (A=f{a))
Trwin [22] la densité d’énergie de déformation ¢n torsion seule:
E
-2
2G
Le facteur d’intensit® de contrainte en mode 111 (de torsion) est définze par la relation

o K o
[ }:_ ing 2\ 4 termesd ordre (r°)

ITF N imr msﬂ
=

-
Avec !
I - rayon a partie de la pointe de fissure,



On tire {ddda} a partir de |'expression de J telle que

d& K.,
g X,
T A

L’imégrale donne :

a

K
= = i —-a
ITW} : e

0

Benhen & Koiter [1] propesent une approximation du facteur d’intensite de contraime K d e poutre
cylindrique fissurée: I !

3| __,u,_,qﬁ + 222 102084°
EL 128
R

A=
L

Aves

: rayon de Ja poutre cylindrique

K est définie par la relation :

[y # 2T {a{ﬂ )} 1 ; !
¥ 7(R-a)’ K V2r Fig. A4 Fissure circonférencielle
Nou :

27 |'a(5c—aﬂ‘”
(R-a'l 2R ]
On _aura:

__4 jauR-a) K prnda=i(alR)
R'us R mR (R-a)

Kﬂr o K

Awvec
u = G (module de cisaillement)

L’imégration de ¢ donne

lia’'R) = 0.035(1-a’R} YL 0.01(1-aR)~0. 029¢1-a/R)*+0.0086(1-c R)+0.00 1471-a/R)* +
0.0025(1-a/R)°+0.0017(1-aR) +0. 008(1-a/R)°-0.092

La raideur de I'élément arbre de longueur Let de raideur initiale k {en torsion) sera !

Qi 2neoTe |

T ke +1
Cetie méthode peut ére appliquée focilement pour un élément (i) d’un arbre tel que !
kW= k
Yoke +1




1.20

0.8

240

0,00

A. 6 Critiques du modéle :

Dians le modéle [1] présenté dans cette élude. on trouve un certain pombre d’incohérences er dont
Iauteur a ignoré cenains aspects par soucie de simplification et dont fes conséquences, ont donné une approche

plus quantitanve que qualitative. On peut citer -

2

|. Le modéle ne tient pas compte de la tigidité normale de la structure 1ssue des zones non introdustes dans le
calcul de la densité d'énergie de déformation. en particulier les poutrss 4 section cylindrique.

2, Le modéle ignore la répartition des contraintes. dans le cas de Mexion. par rapport 4 axe

partager la section en nme partie sollicitée en traction et l'autre

cas de préssnce d'unc fissure une amplification des contrainies

répartition normale au-deli

3. Le modéle a présenié une poutre A section prismatique €l un cas particulier d'une poutre

et n'a pas explicité le cas général de chargement.

neuire ; gui fait
en compression | L'axe neutre introduil en
dans Iz zone on 3¢ trowve la fssure of une

cylindrique plem

4. Le modile n'a pas explicité le cas d'une poutre & section cvlindrique creuse,
5 Le modéle utilise une formulation incohérente ; En effet. Uunité du Facienr dintensité differe du mode 1

(W/m~7, alors que pour le mode L 21 TT1 [N/m],
6 Le modéle de basc utilise le module ée YOUNG au
contraintes de cisallement aux modes 1T et TIL

lieu du module de cisaillement dans Iz calcul des

7 Le modéle ne tient pas compte des changements géométriques introdulls par la fissure pour le calcul des

aroprictds mécaniques aire ¢t moment quadratique,

8. Le modéle ne propose pas de méthode pour le calcul de la rigiditc cn lorsion

A.7 Applications pour le cas de fissure transversale

Dans le but de valider et de comparer nes resultats analytiques. 10US nOUS Proposons de faire une

COMmparaison
pleing et une d’une auire creuse.

Caleul de la souplesse c: ou Css!

entre les résultats obtenus par ANDREW(1] et les nitres pour le cas d une poutre cvlindrique

Dans le cas de flexion simple seulement, on 4 la réduction de la matrice en une valeur

Sans effet de la zonc
1 ¥s—— Aveccllet de la zone
| |...m| .rn||||i T ...I URLELL T .|..'|T|—|—|I:| TTTTH| r'lT|'I'IT|
1E:1 1B+ 4E+1 1ErZ 1E+3 1E+4 1E+5 1E-6 BT 1E+D
Flexibilité

Fig. A-5 Effet de la zone ignore
lors des culeuls (ooicés latéraux)

Erreure Reative sur la Haxilite [%)

00—

' | : e |
nen 130 1.60
alR

Fig. A-6 Errcur di) i I'effet de la zone ignorée

0.oo oD

]
0
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Fig. A-9 effets des zones L et 2

A.8 Discussion des résultats

Fig. A-10 Effets zéométriques

La souplesse (Graphe.1) d'un arbre cylindrique plein présente une allure de faible croissance pour
{a/R<0.3) puis une croissance encore plus faible (aR<1.6) et enfin une croissance accélérée. Un phénomens
comblable 3 I"avalanche. tout 4 fait logique physiquement, vu l'importance de la fissure.

L'effet de I'ignorance des zones latérales (Graphe.l) non introduites dans 1'intégral de calcul est
sensiblement important pour les petites fissures mais gatténue (R > 0.4) puis disparait. Par ailleurs, la
considération de cette zone (1) fait anzmenté sensiblement fa souplesse, mais cele augmentation dimimze au fur
et & mesure qu’on s’approche du mpport pour (/R < (.5)

introduite par cefte simplification est considerable est dépasse de loin 3% au-

Lerreur (Graphe.2)
la souplesse (ou la rigidité) il faut tenir compte de ces

dessous de (a/B= 0.5). En conséquence, pur le calenl de



zones katérales [-R. -b] et [+b +R] pour les fissures d'une profondeur (< 0.5R). Le cas le plus fréquent dans ka
pratique.

Le calcul dz 1a souplesse d’un arbre cylindrique creux (Graphe. 3) montre une influence considérable du
trem La présence du creux diminue globalement la souplesse, mais presenie une angmentation sensible quand la
profondeur de la fissure n'atteigne pas le trou. L'allure géncrale de la courbe présente deux pics, un pic
d’augmentation 4 la premiére frontigre du trou (R-r) et un autre pic de réduction i la dewaéme frontiére du treu
(R-r) avec un extrémum pour (R<a< K+1) ef un minimum 3 (¢/E=1). Celle allure s explique par des singulanics
au frontidres du trew. un redressement 4 I'intérieure du rou puis une évolution similaire a celle d'un arbre plein
pour (a>R-+r).

Une deuxi¢me approche (Graphe 4) consistant 4 considérer la hautenr physique entre deux bords hibres
snccessifs (ou 1'épaisseur du cylindre) conforte la premiére approche. mais présente une singularité au niveau de
la premiére frontiére du trou ; ce qui signifie une rupture (cas semblable pour a/R=2), mais. cette singularité n’est
pas conforiée par la pratigue , <n effet, une telle allure signifie une rigidité nuile ou rupture torale ce qui n'est pas
vrai. mais peut étre expliquée par une rupture locale. Cette approche nest donc qu'un moyen d'explication du
phénoméne. L expérimentation est souhaitée pour une approche plus détmllée de ce phénomene.

L. augmentation du rapport (r/R) du rayon du trou sur celu de 1'arbre semble influée bénéfiquement 1
structure en diminuant globalement la souplesse donc en augmentant la rigidité ! 11 faut remarquer que dans ce
graphe on n'a pas introdnit les effets des zones (1 et 2) latéraux et centraux.

L effer de la considération de la zone latérale (zane 1) et centraux (avec fissure profonde au-deld du
creux) (zone 2) (Graphe 5) sont trés différents ; alors que I'efiet de la prewiére zonc gst (7¢s présente pour
{(a/B=(1.5) la denxiéme est toralement ahsente et méme nésligeable,

La présence de la fissure fait modifié la géométrie de la structure 4 I'endroit du défaut. La considération
de cette modification (Graphe 6) illustre parfaitement |'importance de cefte (erreur d’appréciation) par une
augmentation sensible de la souplesse, particuliérement dans la zone (a/R>04). Mais restz faible pour les
fissures pent profondes.

A.9 Conclusions et recommandations

Le calcul analvtique développé est trés satisfaisant vu I comespondance des courbes trouvées 4 celie de
la hittérature [1]. C'est pourquol, nous pouvons estimer que notre extrapolation aux arbres crenx semble &tre
acceptable et validée pour ce modele

[l faut noter que pour les fissures peut profonde la considération de I'effet de la (zone 1) ou cdtés
latéraux est importante dans les calculs de la souplesse et par la suile de la rigidité et des fréquences propres de la
structure sous la présence du défaut de la fissuration.

Par ailleurs, il semble &tre que les dilférents facteurs introduits donnent des résultals mstifiables Fn fin
I .a validation expérimeniale de ces résultats et la plus souhaitable.

En [ il fant signaler que vu le temps, on n'a pas pu éudier toutes les critiques émises sur le modele de
base. Ces critiques ont ¢té les éléments porteurs de celle étude.
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ANNXE B

Algorithme et programme de calcul des réponses dynamiques avec et sans
défauts pour un roulement i bille et un engrenage droit

3

; Introduction genmélriqus el
B]- AIgﬁl‘lthl’l‘lES mhvgimme d'nm ronlement

1. Roulement

Tmitialisation

v [ oeam |

Calcul Pas i Fas ‘
1; iMethode Betal

Boucle

| Stockage des résultats

Calcul FFT

Stockage des résuliats

Fin du programme

2. Engrenage

Intraduction géomelrigue et
nhvsione d'vwn Enerenaze

=

Initialisation —
i 1

* Délfaui ]
Calcnl Pas 4 Pas
r_—.

Mdethode Rera
r Boucle

Stockage des résullats

Calcul FFT —]

—

Stockage des résultats

Fin du programme




B.2 Listing du programme
#includs <math.h=
Finclude <stdio.h=

finclude <stdlib b=

fmclude <comoh>

wdefine b 20458
Fefine FI 3. 141 59265358079
Sdofine O 9.3l
fdefine LAMAN 100

adafine FAMAY 500
wdefine BOUCLE 10000

double glEAMAN-1],ge[TMAN+1]IFMAN+4], maxmin;

srruct complex XNb+1];

{5 »f

/* Bubroutine de caloul de la rigidite */
I L

vaid rigiditeR{deuble fince, dauble db, deable din, doukle dout,
i n, int no, int mdice)

{

double ¥ oung.mu kb, fact,

doashle hohin hout uinoout a iy,

double deltapasFlalpho. debut

it 1%

Young = 240.0; /*1.0er2/
fact = pow(1.0e-9, LOE0%

mu =05
rh =dh2.ik
a = 2 0%3 0 force/B0YM(1-

pv P Y o) 1LOVTLOVERHTOVedim)
3 = fact*pow(z 1.0WA0);
tin = rb-sgrifrb*rbea®al;
z — 2. 0%(3.0% FarcalR D) ({1 -
Y oung) #( 1.0 1.0/db-1 0/ deut));
8 — faot*pow(z 1.03.0)
howt = rb-sqri(rb®rb-a*al; .
1 = {force{ PI* Y oung*db)*leg(dbhin -1
uori = (force(PI*Y cung®dhyiElegdbhout- 1
b =2.0%hir ety 2.0%win | uout),
kb = force'in
M Rundnie todale */
dehla = 2.0*PLin;
pasPT = deba/LMAXS
alpaa~ FL'T
dof
debiit = alpha:
aipha —dela;
bovhiled al pha>=-1.0%daln),
for =0, LM ASI=+)

f
alpha = debut+pasPI*i
glif = 0.0,
k=0
dod
fact = 1.0
iffalpha=FT) face=0.0:
iff{no=Rk==no)8 indice==i}) fact=0.0:
iffalpha==0101} gfi] += fact*kb*sin(alphal;
alpha —~defts;
k=
pwhilelalpha <= 2*PIx,
1
max = =103,
min = 1.0e+99,
for (1=0; IKLMAX; i+)

{
iff max=<ali]) max = gfil
ifmin=g{i]) min = gfi].
H

1

L RT——

/® Caleul Reulement =7
i 3 X

void Rounlement(int Defaut)

AfAiAA T Aeonars ool ol fomm s

|E1uubl-= dls, din, dout, d1, 42, dprim/* RI*]

nt o

L i indics;

doubie fores, fb T 10 k0 kb, X, v 2. mizsse;
doagble jp. defta,aa %0

double al,a2.a3ad.dx dv,da dR teta bea gama CAM,
doable 20, wor,

FILE *time.

iml Mir Nchar, MMM,

doukle /*DF, YT Dte, Dfe Db

* data */

dh  =3%ed;

dl  =1Te-3;

dz = dhed;

i =%

masgs = {1,002.0)* 200 0 £# =500 - a>th LT
Mir —600; * w/mn * /¥ <5600 —> divergence ®
b — 00

i — masse*(

f=RZ = dZ20

indics = 25,
MM = L¥lAx D
fela = L4
beta = LOd;

=107,
CaM = L0et3;% Ammortisseent =/
/= calend des rapports ®/
dprimn = (d1-dIy2.0¢
din = dpeim - dix
dout - = dpritn + db;
Nohar = Nir*{din din dowt) 1 * O {dinrdb)*
The = 60,04 (dooble)Nchar); /* temms d'un tour du charro sec ™/
Dic = DN,
Dfe  =(L0Due){doohle) Nk, /* Hz */ _
Mt = Dnet{doehle N (doublgi char; /* temps dun tour sect!
ot =D
#Df = Dfe*{double)Nchanidouble N */
M~ {dowt’dhy* Mehar,
Db — 60.0i(double)Nbi;

||'| ) llnl

Defiut = 03
&

fir

_jrl= Do 7% %
¥l =x=yv—a=aa=0.0;
F‘iﬂtﬂ'wujl.e‘.."a;'};
time = fopen[ rime.dul”,"w"),
rigiditeR{M.db.dindouLn,-1,-1},
T =fl, .
Tor( =tk i=MNhi++) {3} =0y i)y
=0.0; }

For{i=Ori<FMAXN+Ei++) i =
fT+b*sinf2.0*PI=(Nes00) 5jph

ifftame |=NULL)
far{i=0: i< BOUCLE; i++)
{
j = 13LMAX,
o= [GhFMAG
fT = ik
J* forcs dimpulzion

i (=0} 0]=1T: elsz fHO]=0.05%

/= IEFALITS */

/* Defaut sur I piste externe CANVITE ¥/
i Defaut=—1) /* dugee 3o regim

1*DYLMAX *!
{ indice = 2*LMAN:;
if (i—0)
rigiditeR (0. dbydin, doutn 3 indice);

]



¥ Digfaut zur la piste exzeme BOSSE */
if] Defaut==2) /* dures 3*TH/T MAX
{
mndice=LMANZ;
ifj == indice) x +=0.01%k;
¥
i* Dictaut sur la piste inlereme CAVITE &/
i Defaut== 3}

i
iffi==0) { indice = -1k = 0; indice =
GO Tne *n®(Nir-Mehar) ),

ift indice=LMAX) indice = mdicel MAXK}
3£ indice=—{ (i >0})
{

ki+palfkem) k=13 *kb = 0.0
ririditeR {0, db,din dout, n k-
Limdice);
]

}
## Dl sur la prste interene BOSSE */
i Defuut == 4)'* chaque comcidence */

1
ifti==0) { indice = -1:x = 0; indice =
50.0/(THe*a*(Nir-Nehar)): }
i hmdico—0T =07

kotiflleem) k=1
-
-U.DL*{M}'E:hﬁsin[Pi"k."n“]};
}

}

1 [efaut ser In bille CAVITE Un seul
[refau sur uns sewbe balle *F

T D fawt== 3}

i
iffi==0) { indice = -1; indice =
Db The indice=indice2.}
iff{i%mdice ==0(i=0]}

rigidite R{f0.db. din.dout n (310 AX oo mdice),

i
1* Dietaut sur fa bille BOSSE =/
iff Defant== 6)
{ /* deplacement impose */
ifli=0) { indice = -1k = 0; indice =
DnbDec: }
k= A LMAXPan;
it (iyalmdiee 2 ==0{i-0%)
=0 [ db IR
w=010 1 *{dbiZ y* funa{sind PI*cm);

1
/*® Defaul de Balourd */
if ((Defant = B)defi==07 fh=
T,
ki = 20l
kh =k,
firce = {1+
fhsing2 0PI deuble a0 *{(floatji*ipk
aa = (-1L0*kh*cHoree Ymasse;
/% penega propre i)
Hi=—LMAND)
g =
[ LON20%PT)* sqrikimasse],
/4 METHODES DE RESOLUSION *f
/* ACCELERATION LINEAIRE
delta = ag-a;
¥ = wo¥pHl St dehta tp;
x = xiv¥pi 5T Yptp
{12460 deha*§pp;
4= aag
87
/* BETA METHODIE */
i Gi==Ujt al = LO/(beta*pew(ip.2 )%
52 -
LOigama*ipk

al=
1. (vfrmasse (pama®*CAM p1]

ad =
1.04betaipk
a=(f|]-
1 00 AM ®y-1.0*kb ¥ masse,
o }

foroe = .
{E.(+ad ) oecet+al tmase®x=v Hp 0. 5-beta) powijp. 2 a)
fores = force-a2 *od *masse v+ L0

gama)®jp*al

dK = al *masse+{1+a3*kb;

s = force'dk;

as  =al®e-(al Breadto-{03-
beta)"a/hetal,

v = whptatias-ayad;

E3 B

% =g

i fabaiay<l Oe-10) = — 1.0e-10:
iff b v)= 1, 0e-10) v = 1.0e-11
i fahs e 1 0e-10) x = 1.0e-404
oy
* WILSON-TETA METHODE
=0 al=3.0/0p ey

126 H{ip*eta);
a3=(jp*teta)2 0

ad=6 pow(jptetn
a =¢4f0]-
00 ARM*e-1.0*kb* x ) 'masse;

1
force = ot 1] (ot 2]-0T o1 ¥ (1eta-1

fla];
force =
fm-,-_-;{ﬂ*-pm_q,gﬁj,ﬂ’c,’lu\{}*'iﬂ-{li}‘maﬂst"'ﬂ =CAM
d¥ = khtad*masseral *CAN:
dx = force/dk;
da = ad=dx-ad*v-3.0%a;

da = daftera;
dv = a5jp-0.5*da*ip:
dx =
¥Ep |CI.5'1'pow{jp,1}+{l.ﬂ-‘&ﬂ)'da'pﬂw[jp,‘lj;
¥ —xedx
by

v
a  =(forl]LOTCAM -
10k xymasss.
iff fabsia)=1.0e-10) 2 = LOe-10;
H{f'ul:s{vj-'\:l.ﬂ:-lﬂj w =1, 0e-1i;
A Fabsf =1 0107 5 — L0100
t.l
{iTi==a1} fprincf{tEme, “indice tme force
ngidite depleement vilesse sceeleration 'a)

Tprimli e, 6 g g Y6 Yo Mg Yo

" Lifloat)i*jp. Mol kb, 100.0% b, va/,

Jelse { printf{"ERROR"kexit{0% }

printl{" T = %g Pas Dt= %g freqSpuin — %g Df =
g™ oW, jp, Dic b, Ue)

]:ﬁ'nr_t'[" Mir = "d Nehar = %l Wi = Tl
" Mitr Mekar Wbl

primtfi” fo = %hg'n” (loat¥n™Nehar ¥60.07

primtf] * wo = %g [Hz]'n"woj,

priotfl™ Defaut = % 'n" Defaut};

print"End. 'n");
getcal);
/= ]
/= Suhroutine de caloul de la Agidite *f
= *
voic rigiditeECimt pus, doudle fetl, double faet2)
i
it 1
doublz j, Young;



Young = 240.0;

max = «1GO00

mun = — LUCAL;
for{i=lhi<100i+=) { glif-Unggli]=v.o, §
fori=i=1ifi+—)

i =float) LT00.0;
efi] = fact2*Y oung*{1. 0ogl 1.0/.54+ 5 050k
i (i-pas=] 005+ pas=0)
peji-pas]=
fact] *¥ cung (1 0oy 1OV, 541 00+ S 0500
glil = (elil*ealil{alil+aalilk
il fil=0
{
timm=gfi]) min = gfil:
iff max<g[i]) max = gi];

}

i Y

/* Caleul Engremage */
[L R p——— S—

vipd El.‘l.glﬁuagc{lﬂ:l Dcﬁ.u.i}
i

il Loy NN N

douhle jp.dellz aa xx;

double &i,a2.a%,a%drdv,died K 1ol beta gama, CAM;
double av,x

douhie d,dd, force, 1007 0h,masse kh;

dowshie D, D fact factd:

doubie mndd,

i mdice, pasl, indicel;

int okd;

FILE *file;

file = fopen{™bal.dat”,"w"};
a=0.0;

v=0.0,

=007

force = 0.0,

1 = 0

fh =010

T =1

masze = | O

n =1

NN = 100*n;

Mt — &0 rfmn *

Dt = 6004 duukle)iiry, /* sec ®/
D = Difidouble)M,

I = (10D (double) Nhy 1 Hz %/
inchiced = 25,

fonfi=0;i<Mii ) {R[0.a— 0.0 XLy = 040 }
d =L

printl{” Defius Ne %ed 'n” Delul),
printf]™Waile . '0")
nigrdite (0, 1.0, 1.0%

teta =1.4;

beta = 1.0/4;

gama = LOME,

CAM = 1.0e+3; ™ Ammorhsseent */
B =Dt

if {file '= NULL)

{

printfTfile,"Indice pas 2(t) gR(t) deplucement vicsse
acceleration foree 'n",i.{float)i 100.0,a[ 201 0], d s v o, force),
for(i=0:1< 10000/ "No*i—)

i
k= (i/ 100)%n: * dent nee=k dun TOUR =
fT =10,

indice — indiced;
fact = L4k
factd =1.0;
akd =0
Moyele */
iF %100 =—0)
i
=
+w=1{.0;
=0

/= Errevr de torme sur uge face de la Seme dent */
if (Defar == 1)

if (,==3%) { fact = 0.5; mdice = 25.0;}
|* 2f
* Inlerferences */
* rigidite */
/% Ahgepce dela Seme dent */
if {Defaut == 1)
{

Sf (e==61 T = L2*0%

SHF (k==5) facid = 0.0:%f

if (k==15)

fact =04

/= Faux rond ot excemrictte */
il [ Delzmt = 3}
§
iE (1% 00 == 0) /* chague cycla ®/
T
I pasL. = 10+(int]
£ 10.07*sing2* PT*( float Nt 60 074 float ji "D
rgditeE{pasl 1.0, 1.0k
P
mndice = indicedt pa!iT_.'.
AT i<ty indice=0;

/* Diefant d'usire giF une roue",

uf Defaut =4 )

l
factd =080
imchee = madicel-10: .
ifi==11) ngiditeF{ 0, ad. L) " une [is

if {indiee<ll)

i .
ifTi==00} for(m=0:m<aha{indice ;:m++) {
glm]=g[ L00-m]=0.0;}
m = abs{indice);
vkd=1,
wmdice = 0
]
1
/* Defaut dimregulariie du pas d'engrenage®
iff Defaut == %)
i
i {100l 00 = 0% /* chague cycle !
I
I pasl, = (it} k150
npsditeEipasl. 10,100

indice = indiced - (inO0k*1.5%
iff indivel) indice=0:

-';' defout loeale = fissure .., la Semze dent *f
)
fmct = (LE;
d=(z{ %6100 |-mind;
il d=0y d=0;
dd = 0.0,
Hi%100 < D+indice) dd = g[{100-indice)+i%100]-

] Defaut = )
: if=n-1) keI



indice = indicelk -

(inty(k+ 17050
iffindice<0) indice=0;

}
{100 »100-indice) dd = g[i%100-100-neice)]-

iffdd =00 d = d*factdd-+min;
else d={d-mnj*fact,
I force *
(%0100 <25W1%100 =733 FT=0.5%;
AT
ifi Drefaamr == 43}
1
T = i,
#2100 <mdice) {100 =§M0-tndice))
FT=Cr3=f0.
ifckd)
1
TR LO <mf(i% 100 = 104-
) 1 =(; Noatjn=1.0) "

i

iff Trefaut==1)

1
i (=) % 00==T5)) [T = 1.2*10;
k=57 { a=0x=0v=0,]

i

kb =d;

force =

T+ fh*sin( 2 * PI4{ Aoat) NS00 tloat)i* L),
a3 = {-1.0*Kb*x+force ' masse;
/* METHODES DE RESOLLUSION *
/® ACCELERATION LINEATRE
dolia = aa-n;
Vo= 1.4a'jp'ﬂ.5-"dtltn“j]:l:
o= xvipt 03 tatpip
+ L0607 deta p®ip:
4™ N
*f
* BETA METHODDE =/
i f==0) al= !.ﬂ-‘(hm"puwtjpfz}il:

|V gasmatph B
B=
1 {masact prma*CAM jpi 1
=
1.0/(beta*jp);
a={f[0]-

1.0 C AR *v-1 . 0%kb*x W masse,
b
firce = ;
(1.0 a3 forartal faasse Sz ovEp | (0.5 -bem P pow(ip. 2] ak
fice = force-22%a *masze*(v+{1.0

*iotals
e dK = al*mnssc{1+ad)*kb;
xn  — forcerdli;
an - al*re(alsxadtv{05-
beta)*a'heta);
v =v-jptir(ai-ayal;
a =as
X =XG

if fabs(ar=1.0e=100a = 1.Ge-1L;
ifffabs{vy=l.e-10 v = |.0e-10;
iff Fabs{ x7<1. 0e-10) x = 1.0e-10:
LA
4 WILSON-TETA METHODE
ifi=—0f al=3.0{jp*=al

aZ=6 ijp*tela).
at=(pp*ea .0,

nd=Gipowip*ieta 2

a =(fl0}-

1.0*C AN 3] 0¥kb ") makse,

force = [at 1] (flo2]-Mos 1] (teta-1)

flal:
[iwee =
force={a2 *masser3.0CAM)Sv+(3 (0 fummssead *CAM*a;
dE = kb+as manse—al *CAM;
dx = foreo/di:
da = ad%dx-al*v-3 0%
da = dadeix
dv = atjp-l.3%da%jp;
dx =
vHpt0,5 % Fpow(jp, 201046, 0) dn* pow(ip. 2T
% =xhdc
v = y+dv;
a  ={fo+1]-L0*CAM ®v-
1.0*Eb*x masas;
ifffabs(ap<].0e-100 a= LOe-10;
iff fabs(v=1.0e-10) v=1.0e- 10,
i fabel )1 .0e-10) x= 1.0s-10:

*
H
'
&lse
printfl "ERROR"):
primii” End.. '\n"):
}
= e P Ly

# Programme Pnnntnpt-_'la

AP sz ammer——

voriel mmain veid}

i
int bype, sbelut,

defant =0

DPrebut
clrsery,
printf {” |-Rowiement 'd”F
print (" 2-Engrenage 'n”),
priotf (" vatre chon: ")

seanf ("O%d" &rype), "

printl (" Numero du defauis, (0:zans defaums)n"),
seanf ("2id”, &defur);
swilch {type] |
case 1 | Roulementddefut) break
case 2 Engrennpged defaut); break;
defiult { prntf ("n Errenr de choix"); goto Deban: §

}
prisef]"Fin du Programme"},
1



ANNEXE C

Calcul de la rigidité d'un arbre en présence
d'une fissure transversale

{Cas de arbres prismatique, cylindrique pleine et creux)
DOUGDAG M.(Myet QUALL AL(5)
“»

Résumé

Cette communication est une étude des conséguences de la présence dung fissure transversale sur le
compertement dinamigue d'un arbre dune machine tournante. Elle fout pariie dun ensemble de travaiwy de
modglisution ouchant différents arganes de machines,

L'obfectif visé por ces trevvaux est lélaboration dune modélisation mathématique du comporiement
dunamique des principaux organes constituanis une machine. Une modélisation obéissante auwx crivéres de
souplesse et de malléabilitg afin dintrodwire les effeis des difauts caracteristiques,

L'approche adoptée dans ceite étude consiste en un développement analvitgue d'un mogéle simulant les
efiets de la présence d'une fissure transversale sur le comporiement mécanique d'un arbre.

En se basant sur la mécanique o la rupiure, la théorie d'élasticité et le théoréme de CASTIGLIAND, o
a élaboré un modle mathématique capable de reproduire Peffer de la présence dune fissure transversale sur un
arbre d'une machine towrnanie swivi par une validation.

Le madéle, ainst obteny, est volider por comparaison aw modéle dANDREW. Etant donne, gue le
factewr principal entrant dans cette modélisation mécanique est la rigidité, on s'est proposé de faire une sévie de
calculs analvtigues de 'évolution de la lexibilite en fonction de la profondeur de la fissure,

Les résultats obtenus étatent remarguabies. En effer, en plus des crifiques qu'on a pu émeltre sur 23
travax L INDREW, om a étendu cette techaigque pour foucher d'autres types o'arbres fel qoe les arbres creux.

Grice & ce mogele, i mous est possible de simuler fe comportement dynamigue d'une machine,
d'approcher d'avaniage le modéle réel et de permeitre le sutvi en maintenance prédichive des machines. Par
ailleurs, ce modéle peut également &re utilisé conme un outil de ealewl et d'atde & lo concgphion de machine

Abstract

In thiz paper, we studding consequences of a transverse fissure presence on the dimamic comportment
of rotating wmachine avis. This stud is one part of & mony works touching different maching vegans,

The obfective aimed by these works is the elaboration of a mathematical modelling of the dvnamic
compartment of the main organs constituting a inachine. Where this modelling may obeving to the criterion gf
stippleness so as to wtrodice characleristics defect effects,

The appracech adopied in this study consists of an analviie developmen: of a model simulanng effzcis af
the presence aof a transverse fissure ont the mechonical compartment of axiy in refating machine followed by

validation.
With the rupture mechanical the elasticite theory and CASTIGLIANG theorem, we have elaborated a

mathematical mode! able fo reproduce the gffect of the presence of a (ransverse flssure on g rofaltig machiie
AXis,

The model, thus obiained, is validated by comparisen to the ANDREW's model. Since, that the main
Jictor entering this mechanics modelling is e rigidite, we have planned to make o sertes of analytical
caiculations of the fexibilitv evalution according to the depth of the fissure,

Results were remaricable. Indeed, in more our oritics of ANDREWT"s mode! we have widened iz
reciique to towch others binds such thal hollow axis,

With this model, it us 15 possible to simulate a machine, to approach plus the veal mode! and ro allow it
Sollowed in maintenance of machines. Furthermore, this model can equally be used as a calewlation and

assistance tocl in machine designs.

Mots clés - Modélisation, Défauts. Arbre, Fissure, Flexibilité, Maintenance Prédiztive.

! Attaché de Recherche, COMENA/CRNB/DTN/Laboratoire des Etudes Mézcaniques,
* Mlaitre de Conférence, Universit® de Blida/Instin: de Mécanique,



Modéle

L'étude d'une poutre soumise & des chargements de flexion, de cisaillement et de traction/compression

en présence d'uce fissure transversale de orofondeur a. donne des déplecements généralisés u; le long de la
direction F,, z N

a A
T 7 Ps h 4

e ——

o'

|
! P, 1" Sy
# ]
>|,

b

Fig.1 poutre prismatique charzée avec fissure transversale

Le fond théonque de I étude analytiques se base sur le théoréme de CASTIGLIANO, la théorie de la

mécanigue de uptuee et la theéoriz délasticiie,

Critiques du modéle d’ANDREW

Dians le modéle [1) présenté dans cette émde, on lrcuve un certain nombre d'inechérences et demt

I"auteur a ignoré certains aspects par seucie de simplification et dont les conséquences. 4 mon avis, ont donne
une approche plus quantitative que qualitative. On peut ciler

1.

ta

Le modéle ne tient pas compte dz la ngdité nonmale de la structure issus des zones non introduites dans le
calcul de la densité 4" ¢énergie de déformation, en partculier les poulres 4 section cylindrique,

Le modéle ignore la répartition des contraintes, dans le cas de flexion, par rappert i l'axe neatrs | qui fat
partager la section en une partie sollicitée en traction et ['autre en compression ! L axe neulre intraduit. 2n
cus de présence d'une fissure, une amplification des contraintes dans la zone ol se trouve la fissure ot une
répartizion nermale au-dall,

Le modéle a présenté que le modéle d'une poutre & section prismatique et un cas particulier d'une peutre
cylindrique pleine et n'a pas explicité le cas géncral de chargomenl

Le modéie n'a pas explicité le cas d'une poutre 4 section cvlindnigue crense,

le modeéle utilise 1me formulation ircehérenis . En effet, 'vnité du facteur d'intensité differe du mode I
(N2, alors que pour le mode IT et 11T [Nim’|,

Le modéle ne teat pas compte des changements géoméingues mtroduits par la fissure pour le calcul des
propriétés mécaniques tel que "aire 2t le moment quadratique,

Le modéle ne propose pas de méthode pour le calcul de la rigidité en torsion,
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Applications

Dians le ut de valider et de comparer nos résultats analytiques, nous nous proposons de faire une
compéaraison entre les résultats obtenus par ANDREW(1] et les notres peur le cas d'une poutre cylindnque
pleine gt une d'une autre creuse, en introcuisant les cifférents effers ignorés pur |"étude I’ ANDREW. A

Calcul de la flexibilité

Fiaxihilite 2gunalente

Graphe. 3 Flexibilité d'un arbre crenx

Flaxibilits aguivalents

Graphe. 4 Flexibilitg d'an arbre creux (2eme approche
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Discussion des résultats

La Oexibilité {Gaaphe 1) d'un arbre cyvlindrique plein présente une allure de faible croissance pour
(aR=0).%) puis une croissance encors plus faible (aBR<1.6) =t enfin une croissance accélésée. Un phénomens
sembiable 4 Uavalanche. tout 4 fait logique physiquement, v |'importance de la fissure

L'effer de I'ignorance des zones latérales (Graphe.1) non introduites dans D'intégral de calcul est
sensiblement important pour les petites fAssures mas s'afténue (@R > 0.4) puis disparil. Par aileurs. la
considération de cette zonz (1) fail augmenté sensiblement la flexibilité, mais cette augmentation diminue aa fur

et & mesure qu'on s approche du rapport pour (&R < 0.3)

L'errear (Graphe 2) introduite par cette simplification est considérable est dépasse d2 loin les 3% au-
dessous de (a/R=0.3). En conséquence, pour e calcul de la flexibilité (ou la dgidité) il fant tenir compte de cos
zones latérales [-R, -b| et [+b +R] pour lzs fissures d une profondeur (< .5R). Le cas le plus fréquent dans la
pratique.

Le caleul de 1a flexibilité ¢ 'un arbre ovlimdrique creux (Graphs.3) montre une influgnce considérable du
tron. Ta présence du crenx diminue globalement la flexibilité. mais présente une augmentation sensible quand la
profandeur de la fissurs n'atteignant pas le rou L'allure génémale de la courbe présente deux pics. un pic
d’augmentation a la premiére frontiére du trou (R-r) et un autre pic de réduction 4 la deuxicme frontiers du rou
{R-r) avec un extrémome pour (R<a< R+r) et un minimum 3 (a/R=1). Cette allure s'expligue par des singulantes
aux frontiéres du tron, un redressement 4 intérienre du tron pds une évohction simelare 4 celle d'un arbre plem
pour (a=RAT).

Une deuxiéme approche {Graphe 4) consistant 4 considérer la hauteur phyvsique entre deux bords libes
successifs (ou 1'épaissevr du cylindre) conforte la premigre approche, mais présente une singularité au niveau de
la premidre frontiére du trou ; ce qui signifie une rupturs (cas semblable pour w/R=2). mais, cette singularité n'est
pas confortée par la pratique |, en effet. une telle allurs signific wne rigidie nulle ou rupture totale ce qui n'est pas
vrai, mais pent étre expliqués par une rupture locale. Cette approche n'est done qu'un moven d'explication du
phénoméne, L expérimentation est soubaitde povr uns approche plus détuillée de ce phénoméne.

L augmentation du rapport (r/R) du rayon du wou sur ¢elui de Parbre semble influée béneliquement la
structure en dirminuant globalemen: la flexibilité done en angmentant la ngidite ! [ faut remanguer gue dans ¢
graphe on n'a pas introduit les affets des zonas (1 22 2} latéraux et centraux.

L afTel de la considération de la zone latérale (zone 1) et centraux (#vec [issure profonde av-deli du
creux) (zone 2 (Graphe 3) somt Irés différents ; alors que U'effer de la premiére zone st tres présente pour
(a0 5) 1a deuxidme est lotalement absente et méme négligeable,



La présence de fa fissure fait modifié la géomeétnie de la structure a I'endroit du defaut. La considération
de cetle modification (Graphe 6) illustre parfaiternent l'importance de cette (emeur d° appréciation) par uns
augmentation sensible de la flexibilité, sarticuliérement dans la zone {aR>0.4). Mais reste faible pour les

fissures peut profondes,

Conclusions

Le calcul analytique développe est tres gatisfaisart vu la correspondance des courbes touvess a celle de
la littérature [1] C'est paurquol nous pouvons estimer que nctre extrapolation aux arbres creux semble tre

accepiable ct validés pour ce modéle

Il faut noter que pour les fissures pent prafonde la consideration de Ueffet de la (zone 1) ou zlle des
colés latéranx est importante dans les calcules de la flexibilité et par la suite de la ngidié et des frequences
propres de la structure sous la présence de fissures.

Par aillenrs, il semble éire que les différents facteurs introduits donnen: des résultats justihables. La
validation cxpérimentale complimenterai de ces résultats at la plus souhaitable. dans le furure.

En fin, il faut sigmaler que vu le temps, on n'a pas pu etudier tous les critiques émuses sur 12 modele de
base, Ces ¢ritiques ont &1é les éléments porteurs de cette émide.
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Modélisation d’un roulement a billes (calcul de rigidité)

N.E. Titouche', M. Dougdag', A Ouali’, M. Djaoui"
'Laboraloire des Etudes Mécaniques et Matérians Nocléaires,
DEMEM, DTN, TRNE BP 180 Ain Ossera 17200 Dijelfa
! Institw: de Mécarique, Université de Blida.

Résumé :

Dans le bur de validier expérimentalement wn modéle théorique développé au nivean du laboratoire un
certain nombre d'essais de compression a ¢ conduit sur dewx revdements de référence FLT ISKRA 62037,
La mesuire expérimentale de la nigidité de ces roulements n'a pu se faire d'une maniére stmple. En effer, les
essals ont #1é réalisés en dewx femps, dans un premier temps, la rigidite du roulemerd i du svstéme
d'amarrage combing est mesurée el dans un second temps la rigidité du sysiéme d'amarrage seul est
retranchée pour obtenir colle du rowlement, Ces mesures ont  néeessité 'ndaptotion d'un TyFrame
d'amarrage. Ce systéme combine & la fois un accesscire COD, un mors pour essais de traction-
compression @ chaud et la réalisation d'un ave de pression adapté & lu forme du roulement. Les résultars
d esrais qui sont conduits en charge unposée ont #é confrontés aux résultats du modéle théorigue.

Introduction

Le travail présenté 1ci s'mscnt dans le cadre de I'étude des défauts mécaniques des machines
tournantes. [I fait partie d'un ensemble de travaux de modélisation touchant différents organes de

machines.

L'objectif vise par ces lravaux est I'élaboration d'une modélisation mathématique du
campartement  dvnamique des principaux organes constituants une machine Modélisation
obeissant au critére de souplesse afin dintrodwire les effets des défauts caracténistiques.

Parmu les defauts qui peuvent exister dans les machines tournantes on trouve ceux Lés aux
roulements. La modélisation du roulement nécessite impérativement la connaissance de sa ngidité,
Ce parametre qui est déja fait I'objet d’un calcul analytique fait dans ce travail I"objet d'une
validation expénmentale

Modéle théorique

Feur cbtenir la rigidité radiale d’un roulement a billes, on procéde, en premier lieu par le caleul
des deformations locales et globales. En deuxiéme liew, on utilise la relation liant les efforts
appliques et le déplacement résultant pour déterminer la ngidité.

Calcul des déplacements

Déformation locale : Pour obtenir Is déformation radisle, on considérera la déformation radials
d'une rangé de lles amsi que celle des bapues intérieure et extérieure. En utilisant la loi da
HERTZ, ona:

_BEA-v)/E]+[A-v;)/ E,]
RE (/d)+Q/d,)

Pour une Sphére, ona:

La hauteur de ééformation hest h—R-—JR*-a*



La déformaticn locale totale sera Apr = hog + iy

compression (1] par :

oy ]n|:d5 }
u= —= -]

On remarque que la déformation globale dépend de I'aire résultant de la déformation locale
et par conséquent de la déformation locale.

La déformation globale totale est Bor = thyr + Upg

La déformation totale de la bille est alors hr=hr+ Bgr = Rag + Bt U+ lp
ou encore hr =hdE, d, d, F)

Hovec

hy : Fonction mathématique non linéaire,

Ex : modules d*élasticits,

di . digmetre au niveau des zones de contact,
db : diameétre de la bille,

F » force radiale appliquée,

1 . indice désignant begue exténeure (ext. ou 1) et intérieure (int ou 2)

Détermination de la rigidité

La rigidité du roulement est tirde & partir du graphe 109090 — Chame N /
reliant la variation du déplacement total (hr) en 1 S i ;
fonction de la force radiale sppliquée. Cette  pon —

variation qui est présentée sur la figure | présente | Proncidtés:

deux allures I'une curvilicne au niveau des faibles B e

£ v
forces et 'autre qui s'approche du lineairs pour e db =5 mm “"r

des prandes forces. Dlans notre cas, nous g:‘f: * ffm“:
considérons que le domaine d'intérét est celui des 4oooo — il
grandes sollicitations &t sachant d autre part qu'un

roulement est gencralement sollicité par des forees |
élevées, nous pouvons considérer que e
comportement du roulement s'approche de la

droite décrite par I "équation : / e
par "asymptote d’eguation % i ol W ga. g
. Deformation Totale (100°nk) %]

Fh =K hr+ho
Avyer &
K’ : la ngidité équivalente (définie par = fy'hy),
hy : déformation résiduelle équivalente.

1.a partie qui suit traitera de |a validation expénmentale du présent modéie.



Modeélization 4'un roudement & bille fealeul de rigidité)

Validation expérimentale du modéle

Dispositif expérimental

Le dispositif expénimental qui a servi & la realisation Systéme

des essais sur roulements est une machine d'essal [~ d'amarrage
unverselle. Elle est constituée d'un biti mécanique Traverse mobile
d'une capacité de 100KN, commandé par une unité / Béi
electronique. /

Cette installation permet d’imposer un effort donné sur

un corps pris entre deux mors au niveau du béti et de Vi sperfin
contrdler la vitesse avec laquelle cet effort est applique

a1'aide d'une umité de commande électronigue.

1. LeBdt

Le bit: de I'installation est censtituer d'une traverse
cuidée et montée sur une wis sans fin qu lw
communiquée un déplacement contrélé a4 des vitesses
qui peuvent élre 4 la fois basses et stables.

2. Le Systeme d’amarrage
Pour maintenir les roulements dans leur position de !
sollicitation, un systéme d'amarrage a été spécialement ‘

j Mors de figue pour sssas
I de Dligocyelique
i
congu. Ce systéme combine trois parties distinctes '
e un mors pour essais de fatigue oligocyclique : ce | !
| I
|
i
|

mors possede des dimensions importantes et par
conséquent une rigidite également importante. En
statique, 1] peut tester des éprouveties jusqu'a
100EN.

s Un mors d’essai COD : usmé dans un acier special

(maraping steel), il posséde une capacité de charge
statique de 100KM et de 60KN en dynamigque.

# Un axe de pression avec extrémié concave
épousant la forme exterme du roulement et une
hague au centre du roulement Ces éléments gm
sont usinés 4 partir d’un acier ordinaire, sont traiés
thermiquement pour rédwire leur ductilité,

3.  L’Unité de commande

La charge & appliquer et la vitesse de chargement ainsi gue tous les paramétres concernant les
conditions d’essal et la réponse du systime sont programmés sur le pupitre de ['umité de
commande.

4. L’Acquisition des données

&3 [aboratoire des Etudes Mecaniques et Matérioux Nucleaires 3



La réponsc du systéme est recueillie au niveau de la table tragante, qui porte en abscisse la
déformation du systéme et en ordonnée la charge qui lui est appliquée. Ces données sont égalame_nt
et simultanément transférées 4 un micro-ordinateur, ol elles y seront stockées sous forme de fichier

DAT.

¥
%
Expérience
VRN | o HO i, e z

I. Conditions d’expérimentation . = ;

La mesure de la rigidité du roulement e

qui constifle un systéme composé Bamzé de billes solliciies | Reépartition des forces

(bagues, billes) nécessite une Bagie supéricurs

Basue inkéricure

sollicitation compnise dans les limites
Axe horizontal du mers COD

des charges qu'il peut supporter, de
plus, la vitesse de chargement doit
étre la plus faible possible Dans le
cas des présents essais la charge est
limitée selon les reférences SKF a
4000N et la vitesse de chargement est
prse #¢gale 3 0.05 mm/min (cette
vitesse est traduite en terme de
déplacement de la traverse).

Le roulement est done bridé entre I'axe de pression et la bague de compensation (fig. 3), et
I"essai est lancé au moment ou le contact entre |'ensemble des piéees est réalise.

2.  Essais
+  Hssal avec roulement :

La figure 5 présente le montage qui
permet la mesure de la ngidité du
systéme entier. Deux cas de figure
sont envisages. Dians le premier cas, la
bille du roulement est placée dans
I'axe du ¢ ment. Dans le second

cas, 1'axe f::g:haigmml passe enre m%:;hhﬁ.ﬂmm el e
dewux billes.

+  Hssal sans roulement :

Dians cet essail, ['axe de pression vient Aze de
directement buter sur la bague de i
compensation, Cet assemblage (hg 6) 3 .
=iy % m' mml &
permet donc la mesure de la ngidite du Fefmiea
svstéme sans roulement. o




Chargje [M]

Charge [H]

Modelisarion d'un rowlement o bille (caleul de rigidite)

Résultats

Les deux premitres figures représentent les résultats d'essais similaires conduits sur deux
roulements. Dans ces essais 'axe de chargement passe par la bille du roulement sollicité (fig. 7).
La figure 8 présente les essais ot " axe de chargement passe entre les billes du roulement.

—a—Ezma | —h— i
e i ] —— Eaxal 7
v ] ] v || —=—E==d . : : . —=—Esai 3

iea Im k- = A

[eglacement (i C-placement [mrmy
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Discussion des Résultats
Les constalations que nous pouvons directement tirer des résultats obtenus sont

L La concordance entre les essajs réalisés dans les mémes conditions
1. La similitude qui exoste entre les essais avec bille sur axe et bille hors axc

Cetie similitude laisse croire que la rigidité du roulement ne varie pas
serviblernent sur la circonférence.

iii.  Le passace d'un échantillon a |"autre ne fait transparaitre aucune variation palpable
dans la réponse du systéme.
Cetie reproduction des résultats traduit la fidélité de production des roulements.
I1 faur noter que les roulements ulilisés posséde la méme référence et son de la
méme marque.

iv.  La comparaison des résultats expénmentaux avec ceux tires du modele théongue

revele :

¢ Du pomt de wvue sllure des courbes, la
modélisation refléte relativement |'expénience.

+  Du point de vu quantitatif, nous notons :

»  Un écart au depart des courbes gui peut 2lre
expliqué par le passage du systéme par une
petite période d'adapration, on les jeux
Jonctionnels sont ratirapés.

» Une concordance entre les courbes dans la
plage de fonctionnement du roulement

» TUne certaine divergence des valeurs au
ruveau des sollicitations extrémes. Cetfe
différence de rigidiré peut 2fre expliquee
par Iz fait que le modéle développd ne tient
pas compte des trailemenis thermigues ef
les traitements de surface que le matériau
du roulement subi dans la réalité.

Forca[M]

Conclusion

L'stude, amnsi investie, a donné entiére satisfaction. Elle a permis avec une certaine tolérance la
validation du modele théonque développé au nivesu du laboratoire, comme elle permet dans
I’avenir d’apporter d’éventuelles améliorations, Par ailleurs, elle a permis la concrétisation de la
mesure expérimentale de la rigidité d un roulement jamais traité au niveau du laboratoire, comme
elle a laissé wansparaitre les contraintes expérimentales lides aux équipements.
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