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Résumé

L’analyse vibratoire et acoustique joue un role important dans ’amélioration de la sécurité et des
performances des machines et aussi détecter et surveiller les équipements, afin d’éviter la
dégradation du systéme, et les pannes catastrophigques. Notre objectif dans ce mémoire de projet
de fin d’étude consiste a faire la conception et dimensionnement d’un banc d’essai pédagogique
pour I’analyse vibratoire et acoustique afin d’analyser et diagnostiquer les défauts mécaniques
plus courant sur des éléments industriels, tel que les défauts des courroies, les défauts

d’engranges, défauts de roulements, les défauts d’alignement et le défaut de balourd.

Pour cela, une conception, un calcul dimensionnel plus une modélisation sur un logiciel de CAO

(SOLIDEWORKY) indispensable avant d’entamer la réalisation de ce banc d’essai.

Mots clés : analyse vibratoire et acoustique, banc d’essai, bruit, vibration, défauts mécaniques,
maintenance, CAO, SolidWorks.

Abstract

Vibration and acoustic analysis play an important role in improving the safety and performance of
machines and also detecting and monitoring equipment, in order to prevent system degradation
and catastrophic failures. Our objective in this end-of-study project thesis is to design and
dimension an educational test bench for vibration and acoustic analysis in order to analyze and
diagnose the most common mechanical faults on industrial elements, such as belt faults, gear

faults, bearing faults, alignment faults and imbalance fault.

For this, a design, a dimensional calculation plus a modeling on CAD software
(SOLIDEWORKYS) essential before starting the realization of this test bench.

Keywords: vibration and acoustic analysis, test bench, noise, vibration, mechanical faults,

maintenance, SolidWorks.
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Introduction générale

Introduction géenérale
Aujourd’hui I’industrie exige, de plus en plus, une optimisation de la maintenance ce qui
nécessite une politique tres rigoureuse. Le choix du type de maintenance a des incidences sur le

co(t et la production.

Le choix d’une maintenance prédictive va permettre de réduire les probabilités de
défaillance ou de limiter la dégradation du fonctionnement d’un bien. Le choix d’une
maintenance corrective va impliquer d’exécuter des opérations correctives apres la détection

d’une défaillance, ainsi que I’arrét de la production ce qui engendrera des cofits supplémentaires

Le controle non destructif, que ce soit par ’analyse vibratoire ou par I’émission

acoustique a le méme but, détecter des défaillances par I’installation de différentes alarmes.

Elles sont définies par I'utilisateur et doivent correspondre a des seuils auxquels des défauts sont
détectés. Ces alarmes permettent de déterminer les éléments qui sont en cours de défaillance et
qui doivent étre contréleés par le personnel de maintenance. Cela va rendre possible la

planification des phases de maintenance, et porte aussi le nom de maintenance préventive [1]

Le but de ce travail est la conception d’un banc d’essai pédagogique d’analyse vibratoire
et acoustique qui contient des éléments industriels telle que les engrenages, courroie, les

roulement ... etc.
Afin d’atteindre cet objectif, ce mémoire est structuré en quatre chapitres.
Le premier chapitre est consacré aux genéralités sur les bancs d’essai
Le second chapitre réserve a I’analyse vibratoire et acoustique
Le troisiéme chapitre concerne la conception d’un banc d’essai d’analyse vibratoire et acoustique

Le quatrieme est réservé aux calcul et dimensionnement des différentes piéces comportant notre

banc d’essali.
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Chapitre I : Généralités sur les bancs d’essai mécanique

1.1 Introduction :

Un banc d’essai est un environnement isolé et contrdlé, trés similaire a I'environnement de
production, ¢’est un systéme physique permettant de mettre un produit en conditions d'utilisation
paramétrables et contrélées afin d'observer et mesurer son comportement est largement utilisé
dans l'industrie et aussi dans les labos de recherche, afin de diagnostiquer et développer le produit
ou d'expliquer des phénomeénes physiques.

1.2 Historique

En l'absence de véhicules a moteur, d'aéronefs et de matériel électronique les anciens se
préoccupaient relativement peu de I'effet des vibrations. Les physiciens s'intéressaient plus a
I'Acoustique, science des sons perceptible par I'nomme et surtout intimement liée a la Musique.

L'une des premiéres publications décrivant des essais vibratoires est peut-étre celle de Giordano
RICCATI qui étudie les lois de la vibration d'une membrane (vers 1754).

Plus connus sont les travaux de Ernest-Florent-Frédéric CHLADNI & la fin du 18eme siecle.
Considéré comme le fondateur de I'acoustique moderne, CHLADNI publie en 1802 un Traite
d'Acoustique.

Figure I-1 : Vibrateurs électromécaniques pour essais sinusoidaux - Année 1930
1.3 Exemple des bancs d’essai :

1.3.1 Banc d’essai de traction et compression :

Le banc d’essai de traction et compression est un appareil de laboratoire utilisé pour réaliser
divers essais mécaniques, en général normalisés, sur des éprouvettes ou des pieces de matériau
afin de déterminer les caractéristiques mécaniques tel que : la force de compression, la force
traction maximale ou la force de rupture d'une piece ou d'un ensemble mécanique.
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Figure 1-2 : Banc d'essai de traction/compression

1.3.2 Banc d'essais Endurance, Fatigue :

Les bancs d'essais mécaniques d’endurance permettent de vérifier les capacités du produit a
conserver ses caractéristiques techniques et leur fiabilité tout au long de son cycle de vie. Ces
bancs de tests assurent des cycles automatisés d’essais : plusieurs millions de cycles a plusieurs
cycles/seconde.

Ce type de banc de test permet de caractériser le comportement du produit soumis a une
contrainte de torsion. Il mesure automatiquement le coefficient de raideur en torsion et I’énergie
de déformation absorbée a chaque cycle par I’échantillon. Le but est de déterminer la variation de
I’angle de torsion due a la charge qui s’applique en extrémité du produit.

Ces bancs de test de torsion sont utilisés au cours des différentes étapes de Recherche &
Développement ainsi que pour la vérification du processus de production. [2]

Figure 1-3 : Banc d'essais Endurance, Fatigue
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1.3.3 Banc d'essai de dureté :

Le banc d'essai de dureté permet d'évaluer les propriétés d'un matériau telles que sa résistance, sa
ductilité, sa résistance a l'usure et contribue ainsi a déterminer si le matériau ou le traitement de ce
matériau convient a l'usage souhaité.

L'essai de dureté consiste a presser un objet spécifiquement dimensionné (pénétrateur)avec une
charge donnée dans la surface du matériau a tester. La dureté est déterminée par la mesure de la
profondeur de pénétration du pénétrateur ou en mesurant la taille de I'empreinte qu'il laisse.

e Lesessais de dureté qui mesurent la profondeur de pénétration comprennent : essai
Rockwell, essai de pénétration instrumentalisé par bille

e Les essais de dureté qui mesurent la taille de I'empreinte laissée par le pénétrateur sont :
Vickers, Knoop, et Brinell

Figure 1-4 : Banc de test de dureté

1.4 Banc d’essai pour I’analyse vibratoire et acoustique :

Le banc d’essai pour I’analyse vibratoire et acoustique ¢’est un outil permettant de comprendre et
analyser la maintenance préventive conditionnelle liée a I'analyse vibratoire et acoustigue.

Il permet des activités sur les défauts plus connus dans I’industrie.

L’équipement du banc d’essai se compose des éléments industriels comme : I’accouplement, les
arbres, courroies, les engrenages, les roulements et les paliers lisse ...
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1.4.2

Figure I-5 : Banc d’essai d’analyse vibratoire et acoustique (INSA)
Objectifs :
Analyser le comportement d’un équipement par une analyse vibratoire et acoustique.
Provoquer les défauts et mesure son influence.
Diagnostiquer les défauts.

Défauts a provoquer :

Parmi les défauts étudiés sur le banc d’essai d’analyse vibratoire et acoustique on peut citer :

Le défaut de désalignement
Le défaut de courroie
Défaut des roulements
Défaut des engranges
Défaut de desserrage
Défaut de balourd

Le bruit de courroie

La déférence acoustique entre les engranges droite et les engranges hélicoidales

1.5 Surveillance :

On distingue deux types de surveillances :

On Line : la machine est surveillée en permanence par un moniteur de vibrations.

Off Line : les mesures sont effectuées lors de rondes a intervalles réguliers. On utilise alors

un collecteur de données. Les collecteurs modernes permettent également d'analyser les

mesures.

On peut également analyser les mesures sur des ordinateurs équipés de logiciels spécifiques

en y transférant les mesures effectuées. [3]
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ON-LINE

Permanent = Moniteur de Vibrations

Figure 1-6 : Types de surveillance
1.6 Lescapteurs:

1.6.1 Capteurs de vibrations :

Un capteur de vibration est un transducteur capable de convertir en signal électrique le niveau de
vibrations qu'il subit a un instant donné.

Il sera dit différentiel s'il mesure le mouvement dynamique relatif entre ses deux points d'attache :
c'est typiquement le cas des capteurs inductifs a noyau plongeur, ou celui des vibrométres laser.
Si I'on ne peut garantir la totale immobilité d'une des deux interfaces, il sera dit relatif. [4]

1.6.2 Types de capteur de mesure :
Il existe 3 types de capteurs
1.6.2.1 Capteur de déplacement :

Il est souvent exploité pour la surveillance des paliers lisses et il est généralement utilisés pour la
surveillance en ligne.

Figure 1-7 : Capteur de déplacement

1.6.2.2 Capteur de vitesses :

Il est assez encombrant c'est pourquoi ou il n’exploite pas pour le contrdle vibratoire au niveau
de l'industrie et il est généralement utilisé dans des laboratoires pour des applications trés
spécifiques
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LASER RADIATION

Figure 1-8 : Capteur de vitesses

1.6.2.3 Capteur de I'accélérométre :
C’est un capteur tres exploité tres demandé pour la surveillance de toutes les machines tournantes
de l'industrie utilisé pour la mesure vibratoire en line et off line

Figure 1-9 : Capteur de l'accélérometre

1.6.3 Modes de fixation :

Les accélérometres possédent une réponse linéaire sur une large gamme de fréquences, mais cette
gamme de fréquences peut étre considérablement diminuée selon leur mode de fixation

Pour que les mesures soient fiables, il faut qu'elles soient faites dans une gamme de fréquences
nettement inférieures a la fréquence de résonance du capteur. [5]

Pointe de touche Aimant

Collage Pastilles a ~
dire?t coller Goujon

Figure 1-10 : Modes de fixation des capteurs vibratoire
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1.6.4 Types d'outils d'analyse acoustique :

L’analyse acoustique est effectuée a l'aide de microphones spécialisés placés a c6té des actifs
critiques. Ces microphones mesurent le niveau et la fréquence des sons, qui sont ensuite transmis
a un algorithme d'apprentissage adaptatif pour analyser

En particulier, I'analyse acoustique est unique en raison de sa capacité a distinguer plusieurs
(parfois des dizaines ou des centaines) de signaux différents pour isoler les sons problématiques.

Il existe deux méthodes principales de collecte de données acoustiques :

1.6.4.1 Microphones soniques :

Les microphones soniques collectent des données sonores sur le plan des sons que les humains
peuvent entendre. Etant donné que la gamme de sons mesurés est bien inférieure a celle des
ultrasons, I'analyse acoustique sonique est un peu moins flexible. Les microphones soniques
recueillent généralement des données sonores provenant de machines a rotation faible et élevée,
ce qui les rend utiles pour comprendre les niveaux de lubrification de I'équipement.

Figure 1-11: Microphone sonique

1.6.4.2 Microphones a ultrasons :

Les microphones a ultrasons captent le son a une fréquence supérieure et inférieure a celle que les
étres humains peuvent entendre. Les microphones a ultrasons recueillent des données précieuses
sur les contraintes et les frottements de la machine, ce qui en fait un outil polyvalent pour les
équipements mécaniques et électriques. [6]

Figure 1-12 : Microphone ultrasonique
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1.7 Conclusion :

Dans ce chapitre nous avons présenté des généralités sur les bancs d’essai ainsi que le banc
d’essai d’analyse vibratoire et acoustique et ces composants €té examinées dans ce chapitre avec
des exemple de banc d’essai tel que les capteurs de vibration et les microphones en précisant leurs
types, domaines d’utilisation et modes de fixation.

Le prochain chapitre sera consacré a ’analyse vibratoire et acoustique.
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Chapitre 11 : Analyse vibratoire et acoustique

2.1 Introduction :

Le controle et le diagnostic sont aujourd'hui d'importance dans la plupart des secteurs industriels.
Ils consistent a mesurer des signaux physiques sur des machines, installations industrielles, ...puis
grace a leur analyse, il s'agit de délivrer un diagnostic sur leur état mécanique. Cette démarche
permet de garantir et d'assurer la sécurité des biens et des personnes, de respecter les contraintes
d'environnement (normes,), d'optimiser les opérations de maintenance en pratiquant la
maintenance conditionnelle ou prédictive et ainsi, d'assurer la disponibilité des machines. Le
contrble qualité de produits releve également de la méme démarche et des méthodes outils
d'analyse des signaux. L'utilisation des signaux acoustiques et vibratoires s'avere pertinente car on
peut appréhender les phénoménes dynamiques que I'on rencontre dans les systemes en
fonctionnement (machines tournantes, structures,). |est ainsi possible de caractériser la plupart des
défauts et mauvais fonctionnements a partir de la connaissance ou de la modélisation physique de
ces phénomenes. Cette étape permet de dégager des « symptomes » sur les signaux, symptomes
qu'il s'agit de mettre en évidence grace a des méthodes de traitement des signaux. Ainsi, des
méthodes d'analyse de plus en plus « fines » ont été proposées et dont les applications sont

rendues possible avec le développement des analyseurs de signaux ou des logiciels sur PC.[7]

2.2 Défauts courants :
2.2.1 Defaut Déséquilibre (Balourd) :
Le déséquilibre existe lorsque I'axe de masse et I'axe géométrique ne coincident pas, réduire le

déséquilibre est tres important car :

e Réduit la duréee de vie

e Endommage la structure

e Le bruit

e Endommage les roulements

e Amplifie la résonance

2.2.1.1 Causes de déséquilibre :
e Accumulation de la saleté.

Perte de matériel : Usure....

Perte de piéce

Perte de la masse

2.2.1.2 Type de déséquilibre :
Il existe 3 types :

12
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a) Désequilibre statique :
Le balourd statique se produit lorsque le déséquilibre est situé¢ au centre de gravité. L’axe

d’inertie est décalé de ’axe de rotation,

les 2 axes sont paralléles. L’amplitude vibratoire sera la méme sur les 2 paliers et I’angle de phase

sera identique

Principal Inertia Axis

K Rotational Axis

Figure 11-1 : Déséquilibre statique

b) Déseéquilibre de couple :
Le balourd de couple se produit lorsque 1’axe d’inertie principal est décalé de I’axe de rotation et

que I'intersection des axes se situe au centre de gravité.
Les deux axes ne sont pas paralléles. Le rotor est statiquement équilibré.

L’amplitude vibratoire sera la méme sur les deux paliers.

-— . Rotational Axis

Center of Gravity

Principal Inertia Axis
|

. A

Figure 11-2 : Déséquilibre couple
c) Déséquilibre dynamique :
Le balourd dynamique est une combinaison du balourd statique et du balourd de couple.

Il se produit lorsque I’axe d’inertie principal est décalé de I’axe de rotation et que 1’intersection ne

se situe pas au centre de gravité.

Les deux axes ne sont pas paralléles. L’amplitude vibratoire n’est pas la méme sur les deux

paliers et les angles de phase sont différents.

2.2.1.3 Equilibrage :
L'équilibrage c’est une méthode pour corriger le déséquilibre on en ajoutant des masses aux

points « légers » ou en retirant de la masse de points « lourds » sans créer des forces centrifuges,
13
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Il peut étre réalisé sur une machine a équilibrer (fixe) ou encore a l'aide d'un analyseur de

vibrations (portatif).

2.2.1.4 Spectre d'un déséquilibre pur
Un déséquilibre va donc induire une vibration dont la fréquence principale est celle de
la vitesse de rotation du rotor.
Le spectre de ce signal va donc avoir une composante prépondérante a la fréquence du
rotor dans le cadre d'un spectre réel, le spectre aura une composante a la fréquence
prépondérante ainsi que des " harmoniques " a 2 fois et 3 fois la fréquence de rotation. [3]

Ampltude de Amplitude de
laccéleration 'accélération
/ &
Fo  2Fo 3F0 F requence Fo Fréqum:er

Figure 11-3 : spectre théorique d'un défaut de déséquilibre

2.2.2 Deéfaut de Désalignement :

Le défaut de désalignement signifie que on a un décalage entre deux arbres par rapport a ’axes de
rotation, Le mauvais alignement peut étre provoqué durant I'assemblage ou se développer avec le
temps, en raison de la dilatation thermique, du mouvement des composants ou d'un réassemblage
incorrect apres des travaux d'entretien. Les vibrations qui en résultent peuvent étre radiales ou

axiales (dans I'axe de la machine), ou les deux a la fois.

2.2.2.1 Types de Désalignement :
Il existe 3 types :

e Désalignement axial

e Désalignement radial

e Désalignement angulaire

- -

Axial Radial Angular
Figure 11-4 : Types de Désalignement
14
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2.2.2.2 Alignement:

L'alignement des arbres est le processus par lequel deux machines ou plus sont positionnés de
telle sorte qu'au point de transfert de puissance d'un arbre a l'autre, les axes de rotation des deux
arbres doivent étre colinéaire lorsque la machine fonctionne dans des conditions normales, il
existe des exceptions. Quelques couplages types, par exemple les accouplements a engrenages ou

les arbres a cardan, nécessitent un désalignement

2.2.2.3 Méthode d’alignement :
Il existe un certain nombre de méthodes différentes pour I’alignement des arbres

Par exemple :

e Comparateurs & cadran

Figure 11-5 : Alignement de 2 arbres avec Comparateurs a cadran

e Systemes d'alignement optique laser

Figure 11-6 : Systemes d'alignement optique laser

15
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2.2.2.4 Signature du défaut d'alignement

Le signal temporal d'un défaut de désalignement aura I'allure suivante :

142 taur

temps

}
A A f\ﬂ(\'\f&(\q)\q
LV LY WV LY

1 tour

Figure 11-7 : Signal temporel d'un défaut d'alignement

On retrouve un phénomene périodique a la fréquence de rotation (période = 1 tour), mais
également des phénomenes se répétant chaque demi-tour.

Cela se traduira le plus souvent par la présence des composantes de l'ordre 2, 3 ou méme
4 fois la frequence de rotation avec des amplitudes supérieures a celles de la composante
d'ordrel.
Les composantes multiples d'une fréquence dans un spectre sont appelées les harmoniques de
cette fréquence. Un défaut d'alignement est donc révéle par un pic d'amplitudeprépondérant a

généralement 2 fois la fréquence de rotation Fr (parfois 3 ou 4 fois) [3]

Amplitude de
"acecélération
Fy
.,
Fo IFo 3Fo Frénuence

Figure 11-8 : Spectre théorique d'un défaut d'alignement

mg S00Hz |
380 2 Frot
240
200
160
120
580

40 1

2,5 125 250 375 500 625 750 8751000Hz

Figure 11-9 : Spectre d'un défaut d'alignement affectant un compresseur tournant a 1 500tr/mn

16



Chapitre 11 : Analyse vibratoire et acoustique

On observe sur le spectre un pic a fréquence de 25 HZ (point A) et un pic plus
important & 50 HZ soit 2 fois Fo traduisant la présence d'un désalignement.

2.2.3 Défaut Usure :

Lorsque des composants s'usent, tels que les roulements a billes ou a rouleaux, les courroies de
transmission ou les engrenages, des vibrations et le bruit peuvent survenir. Par exemple,
lorsqu'une bague de roulement commence a s'user, les rouleaux provoquent des vibrations a
chaque fois qu'ils passent sur la zone endommagée. Une dent d'engrenage trés écaillée ou tres
usée, ainsi qu'une courroie de transmission cassée, peuvent également produire des vibrations et
de bruit.

Figure 11-10 : L'usure d’un engrenage

2.2.4 Défaut de desserrage :

Des vibrations, peuvent devenir évidentes et destructrices si le composant qui vibre est mal fixé
ou si ses roulements sont desserrés. Ce desserrement peut éventuellement étre causé par des
vibrations sous-jacentes. Quelle que soit son origine, le desserrement permet aux vibrations de
provoqguer des dommages, comme l'usure des roulements ou l'usure et la fatigue des fixations de
I'équipement et d'autres composants

2.2.5 Défaut de frottement :

Il peut étre causé par un certain nombre de problemes. Les composants usés exercent une force
répétitive sur la machine en raison du frottement de surface présentant une usure inégale. L'usure
de paliers, d’engrenages et de courroies est souvent due a un montage incorrect, a des défauts de

fabrication, a une surcharge ou a une mauvaise lubrification.

2.2.6 Défaut de courroie :

Les problemes courants des courroies d'entrainement sont les suivants :

e Poulies mal alignées,

e Résonance des courroies et courroies usées.
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Chapitre 11 : Analyse vibratoire et acoustique

Les poulies mal alignées et les defauts de résonance de courroies causent une activité a 1 fois la
vitesse de rotation de l'arbre d'entrainement primaire ou secondaire, 1’indicateur le plus fréquent

qui montre I’endommagement de courroie est le Bruit

2.2.6.1 -Signature d’un défaut de transmission par courroies

L'image vibratoire donne un pic d'amplitude importante a la fréquence de passage des courroies,
et ses harmoniques [Figure 11-12]. [Figure 11-11 ] montre le spectre réel mesure sur une
transmission par poulies courroies. On voit bien la présence d'un pic a la 2 Fc, 3Fc, 4Fc (La
fréquence Fc est de 8,17 Hz).

& Amplitude

W

F. 2F. 3F. 4F. SF.

Figure 11-11 : Image vibratoire théorique d'un défaut de transmission courroies
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Figure 11-12 : Spectre réel d'un défaut de transmission par courroies (la
fréquence de passage est de 8,17 Hz)

2.2.7 Défaut d’engrenage :
Un certain nombre de problemes peuvent se présenter sur une transmission, comme
I'engrenement, l'usure de dents, les engrenages excentreés, les dents cassées, les engrenages mal

alignés et le défaut de fabrication.
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2.2.7.1 -Signature des défauts des engrenages
a) Détérioration d'une dent :

Si l'une des roues présente une dent détériorée, il se produit un choc dur, a chaque tour
du pignon. Le spectre correspondant montre un peigne de raies dont le pas correspond a la

fréquence de rotation du pignon détériore s'étalant jusqu'aux hautes fréquences.[5]

A Amplitude

«

Fr ||‘ ‘ H
Fr Fe

Figure 11-13 : Image vibratoire théorique d'un engrenage
présentant une dent déteriorée
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Figure 11-14 : Altération d’une dent affectant un pignon d’un réducteur de
laminoir.

Le spectre A représenté la signature vibratoire d'un des deux paliers MV du réducteur avant
I'apparition du défaut.

L'écaillage d'une dent du pignon MV se traduit par I'apparition d'un grand nombre de raies dont
I'espacement 5,21 Hz correspond a la fréquence de rotation de ce dernier. L'apparition de toutes
ces raies, si elle modifie fortement la signature vibratoire de ce palier, n'affecte que trés peu

I'amplitude efficace qui passe de 1,91 ga2,1g. [8]
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b) Détérioration de I'ensemble de dentures
Lorsque I'ensemble de la denture est usé ou détériore, les chocs se produisent au passage
de chacune des dents. Le spectre est constitué d'un peigne de raies dont la fréquence correspond
a la fréquence d'engrenement, mais cette fois avec une amplitude beaucoup plus élevée.
Le spectre peut présenter des raies a la fréquence de rotation correspondant a des
équilibrages imparfaits. [5]

A Amplitude
| — Denture

- neuve

Fe 2 Fe 3Fe
Figure 11-15 : Image vibratoire théorique d'une denture

| b
Ll

c) Entraxe insuffisant (jeu insuffisant au fond de denture)
Si l'entraxe des arbres portant les deux roues est insuffisant, il se produit un
engrenement en fond de denture. La dent menante force a I'engagement et au dégagement ce

qui provoque une usure des deux cotes de la denture. [5]

& Amplitude

Fe 2 Fe 3 Fe
Figure 11-16 : Image vibratoire théorique fond de denture

2.2.8 Défaut de roulement :

Un tel défaut se traduit par une nette augmentation du niveau des fréquences supérieures a 1000
Hz, I'ensemble des fréquences supérieures a 1 kHz augmente sur un PBC ou un spectre RC HF, le
facteur K augmente, le facteur de créte FC diminue et le niveau global Accetf [1000-10000 Hz]

augmente.[9]
PBC : pourcentage de bande constant.
RC  :résolution constante.
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HF  : haute fréquence.

K - le facteur du Kurtosis

2.2.8.1 Types de défauts de roulement :

Il existe des nombreux défauts qui peuvent se trouver dans un roulement, citons les plus
fréquentes entre eux :

a) Usure:
A cause de lubrification légere ou manquante et les vibrations excessive qui atteint le roulement

b) Bavure:
Le phénoméne de bavure apparait sous forme d’un transfert de la matiere d’une surface a une
autre. Cela peut étre causé par plusieurs facteurs : un manque de lubrification, pénétration du
corps roulant dans la zone chargée, une charge légeére par rapport a la vitesse de rotation et
d’autres.

c) Ecaillage:
A cause d’une grande différence de température entre la bague interne et externe

d) Corrosion
Elle apparait apres la présence de I’eau ou de I’humidité pour une longue période dans le
roulement. La corrosion peut entrainer a la cassure d’une bague ou du corps roulant

e) Cassure:
La cassure provient dans la plupart des cas d’une mauvaise manipulation du roulement

f) Choc électrique :
Le passage d’un courant ¢électrique dans un roulement en rotation ou non, peut endommager ces

différentes parties.

2.2.8.2 Fréquences caractéristiques
Pour chaque type de roulement e en fonction de ses cotes de fabrication, on peut considérer 4

fréquences caractéristiques.[3]
Elles sont données par les formules : [10]

- Fréquence d'un défaut localisé sur la bague externe du roulement (BPFO) :

foo= (5) 11 = (2)O0SPL. . ..rvoeeeeeeeee e (.1)
- Fréquence d'un défaut localisé sur la bague intérieure (BPFI) :
for= (5) 1= (2)C0S0] v (11.2)

- Fréquence d'un défaut localisé sur un élément roulant (BSF);
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fo= (£) 10— ((5)C080)2] oo (11.3)
- Fréquence d'un défaut de cage (FTF);
fo= (3) AL = (5)C0SR] v (11.4)

d : diamétre d’une bille

D : diametre moyen du roulement
fr : fréquence de rotation

N : nombre de bille

@ : angle de contact

2.3 Analyse des defauts :

Le diagnostic de I'état d'une machine n'est possible que si I'on connait les symptomes vibratoires

associent a chaque défaut susceptible d'affecter la machine considérée, c'est a dire si I'on connait

les images vibratoires induites par ces défauts. 1l est donc essentiel de connaitre et la cinématique

de la machine et les manifestations dynamiques ou symptémes associés aux différents défauts

potentiels, afin de définir les indicateurs de surveillance, les techniques de traitement des signaux

nécessaires au calcul de ces indicateurs ou a la mise en evidence de ces images et, enfin, pour

formuler un diagnostic sur son état. [8]

On peut citer les principaux défauts et leurs fréquences correspondent dans le tableau suivant :

[11]
Type Vibration Composante prépondérante
d’anomalie Fréquence Direction Remarque
Tourbillon De 0,45 20,49 Radiale Uniquement dans le cas de paliers
d’huile xFrot hydrodynamiques a grande vitesse
Déphasage voisin de 90° entre deux
. mesures effectuées synchrones sur le
Balourd 1 x Frot Ragiale méme palier selon deux directions
radiales orthogonales
Défaut de 1,23, 4 x Frot Radiale Aucun déphasage sur deux
fixation Mesures orthogonales
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Vibration axiale en général plus

Défaut 2% Frot Axiale et importante si
d’alignement radiale le défaut d’alignement comporte un
écart angulaire
Vitesse critique | Freduence critique Radiale Vibration apparaissant en régime
de rotation du rotor transitoire et s’atténuant ensuite
Peigne de raies dont le pas
correspond a la
Courroie en fréquence de passage de courroies

1,2,34xFC Radiale avec forte émergence des
composantes dont les fréquences sont
voisines d’une fréquence propre de

mauvais état

structure
Fréquence
d’engrénement : Axiale et
eligg;eq:nmaggeé Feng = adiale Dépend du nombre de dents
Z x Frot arbre
Excitation Frequence de Axiale et
. passage des aubes, .
hydrodynamique radiale
Détérioration Haute fréquences Axiale et Ondes de chocs dues aux
de roulement radiale écaillages.

Tableau I1-1 : Défauts et fréquences corresponds

Frot = fréquence de rotation.
Feng = fréquence d’engrénement ;
Fc = fréquence de passage de la courroie

Z = nombre de dents de ’engrenage.
2.4 Méthodes d’analyse :
2.4.1 Meéthodes temporelles :
2.4.1.1 Valeur efficace ou valeur RMS (Root Mean Square) :

C'est un indicateur scalaire (large bande) tres utilisé bien qu'il soit peu significatif et
s'écrit : [12]

Vef_ﬁca.ce = VH‘II'S =

Ou x(n) est le signal temporel mesuré, N. représente le nombre d'échantillons

prélevés dans le signal.
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Globalement, la valeur efficace ne détecte pas tous les défauts et donne une alarme

tardive, ce qui représente un inconvénient majeur dans la maintenance prédictive.

2.4.1.2 Indicateur de créte :

Contrairement a la valeur efficace de I'amplitude d'un signal, les indicateurs
specifiqgues comme le facteur de créte ou le Kurtosis sont mieux adaptés pour représenter un
signal induit par des forces impulsionnelles tels que les écaillages de roulements. Ces
indicateurs sont issus des valeurs crétes du signal temporel mesuré. (13)

Le facteur créte, défini comme étant le rapport entre la valeur créte et la valeur efficace.

Accr suplx(n)|
Fc = —cerete— TR @ § I o)
Acceff = Tne [x(m)]? (11.6)

Le facteur créte a l'avantage de détecter les défauts avant la valeur efficace. Ceci
provient du fait que pour un roulement sans défaut, le rapport reste sensiblement constant et
augmente lorsqu'une dégradation apparait alors que la valeur créte croit pendant que la valeur

efficace reste a peu pres constante.[13]
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Figure 11-17 : Evolution des valeurs créte, efficace et du facteur créte

2.4.1.3 Kurtosis
C'est un indicateur permettant de caractériser la nature impulsive d'un signal et la détection
précoce d'un défaut de roulement. Dans le cas d'un roulement sans écaillage, la distribution des
amplitudes contenues dans le signal recueilli est gaussienne ce qui entraine une valeur de
Kurtosis proche de 3. Lorsqu'un défaut est détecté, sa valeur devient supérieurea 3. [14]
L'analyse des défauts de roulement par le Kurtosis peut également étre réalisée dans

différentes bandes de fréquences liées aux résonances de la structure.
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N —
5 Dy () =0*

[%Z%I:l(x(n):f)z]z MaE sEs EES EEE EEE EEE EEN EEE EES EEE SRS EEE EEE EEE A o m

.M
Kurtosis = —5 = e vee eee e (IL7)
MZ

Ou;

M4 Et M2 sont les moments statistiques d'ordre 4 et d'ordre 2,
x(n) Est le signal temporel,

x Est la valeur moyenne des amplitudes,

N est le nombre d'échantillons préleves dans le signal

(33}

ec) -3,202482 TEB7O7L 3.33584

Signal temporel Densité de probabilité

Figure 11-18 : Signal temporel et densité de probabilité d'un roulement non dégradé :
Kurtosis = 2.95 — valeur RMS = 1.16

Le Kurtosis doit étre utilisé avec précaution car il est trés sensible aux chocs [13], ce qui oblige a
I'employer dans un environnement peu complexe afin de ne pas commettre d'erreurs de diagnostic

T
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Signal temporel Densité de probabilité

Figure 11-19 : Signal temporel et densité de probabilité d'un roulement non dégradé : Kurtosis =
6.81 —valeur RMS =7.1.
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2.4.2 Méthodes fréquentielles

Les méthodes fréquentielles sont basées sur la transformée des Fourier. La connaissance
des fréquences caractéristiques permet d'identifier et de localiser les défauts issus des

composants mécaniques en analysant leur spectre.
Elles sont souvent utilisées pour les machines complexes comportant beaucoup de

composants mécaniques.

2.4.2.1 Analyse en fréquence :
Sur la figure 111.58, on a visualisé la transformée de Fourier de la somme de deux

signaux sinusoidaux de fréquences respectives 140 a 250 Hz

signal
2 ! T T 1 T T T T
1 J E , [ - _,__ J l L l hy ]
o) .4 {
R ATENL :
TR
2 1 i 1 i i 1 1 i
0 002 004 006 008 0.1 0.12 014 016 018 02
temps
spectre
0.8 T T T T T

_______________________________________________________________________

...................................

..................................

i ] 1
0 50 100 150 200 250 300
Fréquence (Hz)

Figure 11-20 : Transformée de Fourier d'une somme de deux
sinusoides
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2.4.2.2 Analyse d'enveloppe (HFRT) :
Est une méthode qui permet de détecter des chocs périodiques a partir des résonancesde
structure. [15],[16] En effet, pour des défauts tels que les écaillages de roulements, Les

harmoniques peuvent exciter un mode de résonance de structure (Figure 11-21).

8

Q

decibel(dB)
8 & &

:

Figure 11-21 : Densite spectrale de puissance effectuée sur un
roulement avec un écaillage sur la bague extérieure a 34,75 Hz

L'analyse d'enveloppe repose sur I'étude du signal enveloppe obtenu grace a la transformée de
Hilbert apreés filtrage dans une bande de fréquence centrée sur une ou plusieurs résonances de

structure (Figure 11-22)
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Figure 11-22 : Spectre enveloppe 0 — 100 KHz : Visualisation du défaut
de bague extérieure a 34,75 Hz
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2.4.2.3 Le cepstre:
Le cepstre se définit comme la transformée de Fourier inverse du logarithme

décimal de la transformée de Fourier [13] :
Cls@®)] = TEYNOQITFISE)] PP oovveeeeeeee L (11.8)

Il a pour but d'identifier et de quantifier toutes les structures périodiques
contenues dans le spectre. Il permet de définir des indicateurs adaptés a la détection
précoce des défauts induisant & des stades plus ou moins avancés.

Le cepstre est caractérisé par les amplitudes des composantes dont les
fréquences correspondent aux périodes de répétition des chocs induits par les
défauts de la machine surveillée. [17]

Il est largement utilisé pour la détection des défauts d'engrenage et dans une

moindre mesure pour les défauts de roulements.

2.5 Analyse acoustique :

L’analyse acoustique fait partie des trois méthodes reconnues les plus fiables en
matiére de maintenance prédictive, avec la thermographie et ’analyse vibratoire. En
effet, pour certains types de fréquences, 1’analyse sonore permet aux industriels
d’optimiser la détection des défauts, ce que I’analyse vibratoire ne permet pas dans

certains cas ou alors dans un temps plus long. [18]

2.5.1 Equipement d’analyse

L'analyse acoustique utilise des microphones avancés pour mesurer les sons et les
fréquences de I'équipement et analyser les émissions réelles de I'équipement par
rapport aux fréquences de défaillance connues pour diagnostiquer les défaillances

potentielles [6]

2.5.2 Modeles d*analyse

En plus des équipements, il existe deux modéles d'analyse largement utilisés :

2.5.2.1 Analyse solidienne :
Dans un systeme d'analyse solidienne, les microphones et les capteurs doivent toucher

directement I'équipement qu'ils mesurent. Le microphone peut alors détecter les sons

et les signaux qui se déplacent a travers la structure pour prédire le défaut.

2.5.2.2 Analyse aéroportée :
Comme son nom l'indique, I'analyse aéroportée fonctionne en mesurant les signaux

sonores émis par les actifs sans avoir besoin de toucher I'actif lui-méme. Cela offre
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beaucoup plus de flexibilité en ce qui concerne la configuration du capteur, tout en

offrant un défi supplémentaire en ce qui concerne le filtrage du bruit de fond.

Le type d'outils d'analyse acoustique a utiliser dépend entiérement de Il'installation et
de I'équipement mesurés. Cependant, les microphones a ultrasons sont de plus en plus
utilisés au fil du temps en raison de leur plus grande polyvalence et de leur capacité a

distinguer de nombreux sons similaires pour trouver des défaillances potentielles [6]

2.5.3 Comment utiliser I'analyse acoustique pour la maintenance prédictive
Comme les autres outils de maintenance prédictive, I'analyse acoustique vise a
prévenir les pannes en surveillant en permanence I'état des équipements. Pour ce faire,
il collecte des données sonores (qu'elles appartiennent ou non au spectre humain) et

analyse le son par rapport aux fréquences de défaillance connues.

Dans un environnement typique, les engrenages peuvent faire un bruit de grincement
trés fort s'ils ne sont pas suffisamment lubrifiés. Fait intéressant, cependant, une
grande partie du « son » produit par I'équipement n'est pas réellement audible pour le
technicien de maintenance moyen. C'est ce qu'on appelle le « son sans bruit », et il fait

référence au stress et a la friction subis par une machine lorsqu'elle fonctionne.

C'est en mesurant ce stress que I'analyse acoustique peut améliorer les efforts de

maintenance préventive.
L'analyse acoustique peut étre utilisée pour déterminer les éléments suivants :

Analyse de la lubrification et formation : L'analyse acoustique peut détecter une
mauvaise lubrification, ce qui conduit a de meilleures mesures de lubrification

globales et a la formation des techniciens.

Contrainte de la machine : La contrainte et l'usure d'une machine peuvent étre
déterminées en écoutant les signaux de fréquence qu'elle émet. En utilisant des
microphones a ultrasons, il est méme possible d'isoler des signaux uniques parmi un

grand nombre de sons.

Comportement anormal : les sons considérés comme anormaux peuvent étre mesurés
et utilisés comme détecteurs de fonctionnement irrégulier, conduisant a des

réparations avant les pannes.[6]
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2.6 Conclusion :

L’analyse vibratoire et acoustique c'est un outil trés efficace dans la surveillance des
machines industrielles, chaque défaut posséde sa propre signature vibratoire et
acoustique a partir de laquelle on peut déterminer le type de défaut et son origine.
Dans ce qui va suivre nous allons entamer la conception d’un banc d’essai d’analyse
vibratoire et acoustique qui va nous permettre de détecter plusieurs défauts tel que :
défauts de roulements, défauts d’engranges, défauts d’alignement, défaut de courroie
et defaut de balourd.
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3.1 Introduction :

Dans ce chapitre on procede a la conception d’un banc d’essai pédagogique d’analyse
vibratoire et acoustique.

Afin d’optimiser et éviter les pieges de conception dans notre projet on commence par
I’analyse fonctionnelle du systeme pour arriver aux solutions technologiques.

Nous présentons par la suite les déférents éléments qui composent notre banc d’essai.
La modelisation sera réalisée sur logiciel de conception (SolidWorks).

3.2 Schéma du banc d’essai :

On peut résume les composant de notre systéeme dans le schéma suivant :

Moteur Systéme Les arbres de
electrique > Accouplement | —s poulie courroie transmission

\ 4

!

Systeme de transmission de
puissance (engrenage droite
et hélicoide)

Le balourd | Palier lisse

A

Figure 111-1 : Schéma du banc d’essai
3.3 Analyse fonctionnelle :

3.3.1 Diagramme Béte a cornes :
Le diagramme Béte a cornes c’est un outil de 1’analyse fonctionnelle pour justifier la

présence de besoin on s'est posés les trois questions :
» A qui le produit rend-il service ?

» Sur quoi le produit agit-il ?
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> Dans quell but?

Aqui? Sur quoi ?
Les étudiants, les profs Les engrenages.
etc. roulement, courroie. ..

\—//

Banc d’essai pour analyse
vibratoire et acoustique

Dans quel but ?

Analyse vibratoire et acoustique

Figure 111-2: Diagramme béte a cornes

3.3.2 Diagramme pieuvre :
Diagramme pieuvre ou diagramme des interacteurs est utilisée pour analyser les
besoins et identifier les fonctions de service, il permet de représenter I’ensembles des

fonctions d’un objet technique et leurs relations.
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Les éléments

Mécanigue

Banc d'essai

FP2
Les defaut

FC3 FC2

Figure 111-3 : Diagramme pieuvre

Energie
electrique

Elancement des fonctions de services

FP1

FP2

FP3

FC1

FC2

FC3

: Varier les éléements mécaniques de banc d’essai
: Provoquer les défauts

: Analyse vibratoire et acoustiques

- Utiliser ’Energie électrique

: Supporter les élements

: Séparer le bruit

3.3.3 Diagramme FAST :

C’est le dernier outil de I’analyse fonctionnel, décrit la décomposition d’une fonction

en fonction technique élémentaire puis en solutions techniques
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Créer un systéeme de
déférents éléments
industriels

Motorisation

Les solutions techniques

Moteur électrique

I

—‘ Systéeme de transmission l—

4‘- Accouplement ‘

Systéeme de guidage

Denture
Les droite
-] engrenages
\ Denture
hélicoidale

Palier a roulement

Figure 111-4 : Diagramme FAST de 1 ére fonction principale.

35



Chapitre 111 : Conception d’un banc d’essai d’analyse vibratoire et acoustique

P2

Créer le défaut de balourd

\ Compléter le trou de
disque par une petit

Créer le défaut de courroie

Phénoméne de
ventilateur

masse

On ajoute un peu de
scotch pour avoir un
glissement qui résulte
un bruit et vibration

Créer le défaut d’engrenage

Créer une usure au
niveau des dents

Créer le défaut de

désalignement

Ajouter un
accouplement
flexible

Figure 111-5: Diagramme FAST de 2 -eme fonction principale

Accélérométre

FP3

Diagnostiquer les défauts

Utiliser les

Capteurs de
vibration

Capteur de vitesse

Capteur de

capteurs

déplacement

Les microphones

Appareil
d’acquisition

Technologie cablée ‘

Visualiser les

résultats

Technologie a distance (wifi) ‘

Figure 111-6 : Diagramme FAST de 3 -éme fonction principale

3.4 Logiciel de modélisation 3d SolidWorks :

SOLIDWORKS est un modeleur 3D utilisant la conception paramétrique. Il génére 3
types de fichiers relatifs a trois concepts de base : la piece, I'assemblage et la mise en
plan. Ces fichiers sont en relation. Toute modification a quelque niveau que ce soit est
répercutée vers tous les fichiers concernés.
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Un dossier complet contenant I'ensemble des relatifs a un méme systéme constitue
une maquette numérique. De nombreux logiciels viennent compléter I'éditeur
SOLIDWORKS. Des utilitaires orientés métiers (tdlerie, bois, BTP...), mais aussi des
applications de simulation mécanique ou d'image de synthése travaillent a partir des
éléments de la maquette virtuelle.[19]

2
DS SOLIDWORKS

Figure 111-7 : Logo de logiciel SolidWorks
3.5 Conception et modélisation de banc d’essai

3.5.1 Choix de moteur électriques :

Premierement il existe 3 types de moteur :

. Moteur asynchrone
. Moteur synchrone
. Moteur a pas

Pour choisir le type de moteur il faut d’abord :
Déterminer le type d'application
- Pour un régime continue on choisir un moteur asynchrone

- Pour les applications dynamiques, il est indispensable de disposer d'un moteur

synchrone

- Enfin, pour un positionnement bien précis, on choisir un moteur pas a pas.
Alors on va choisir un moteur asynchrone triphasé pour notre banc d’essai
Données techniques du moteur :

Marque : AC Motoren GmbH
Moteur triphasé Type ACA56A-4
Carcasse aluminium

Fixation B3 (a pattes)
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Empattement : A (largeur)=90 mm x B (longueur)=71 mm
Arbre : @ =9 mm x [=20 mm

Boite & borne orientable

Poids (kg) 3,60

Puissance 0,06kW (0.08cv) — Fréquence 50 Hz

Tension 50Hz 220-240/380-420 V

Courant nominal 50Hz 0,39/0,22 A

Vitesse de rotation du moteur 1340 tr/min

Protection IP55 [20]

AG

AD

ED

|
AC
%ﬁj
D 2
==<(0)
!
|
HA
H

1S ;
‘I;_ A
1AL

TYP A AA AB ACAD AG B BABBCD DH EEBEDF G GA HHA K KK L LW
56 90 23 111113 96 86 71 22,5 88 36 9 MAX1220 16 2 3 7,2 102 56 7 5,8X8,3 1-M20X1,5 199 83 86

Figure 111-9: Les dimensions de moteur [20] Figure 111-8 : Modélisation de moteur sur
SolidWorks

3.5.2 Les Accouplement :

Le but d’utiliser les accouplements dans notre banc d’essai c’est de permettre

d’analyser le défaut de désalignent.

3.5.2.1 Les facteurs de choix des accouplements :
e Vitesse de rotation maximal

e Couple maximal transmit
e Angle maximal du désalignement
e Désalignement parallele maximale

e Mouvement axial maximum
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3.5.2.2 Les types d’accouplement :

Ne s'adapte pas au désalignement il
faut un alignement complet

Accouplement a bride

Flexible

S’adapte au désalignement

Accouplement a dentures bombées

Accouplement & chaine

double

. vt

By®

Coupleur @ méachoire

Sans contact

=

Accouplement magnétique

Figure 111-10 : Les types d’accouplement

3.5.2.3 Comparaison entre accouplement rigide et flexible :
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Accouplement rigide Accouplement flexible

o Connectez deux arbres Reliez deux arbres ayant
Objectif ) o o
Parfaitement aligné Désalignement

) Ne supporte pas le o
Alignement o Supporte le désalignement
désalignement

Chocs et
] ) Ne peut pas absorber Absorber
Vibrations
L Moins de déviation des Plus de déviation des
Déviation
arbres arbres
Codt Faible Haute

Tableau I11-1 : Comparaison entre accouplement rigide et flexible

Pour notre banc d’essai on choisit ’accouplent flexible a machoire pour créer le

défaut désalignement

Figure I111-12 : Modélisation d'accouplement sur _ e
SolidWorks (les fichier CAD sont téléchargés sur Figure 111-11 : Vue éclatée d'accouplement
www.ruland.com)
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3.5.3 Transmissions par poulies et courroies
Silencieuses, elles sont surtout utilisées aux vitesses élevées avec de grands entraxes
possibles entre poulies. La tension initiale des courroies est indispensable pour
garantir l'adhérence et assurer la transmission du mouvement. Un systéme a entraxe
réglable ou un dispositif annexe de tension (galet enrouleur, etc.) est souvent
necessaire pour régler la tension initiale et compenser l'allongement des courroies au
cours du temps. A l'exception des courroies crantées, en fonctionnement normal, il
existe un léger glissement de la courroie sur les poulies amenant une imprécision du
rapport de transmission ; celui-ci n'est pas exactement égal au rapport des diametres
des deux poulies. [21]
3.5.3.1 Les types de poulies et courroies
Il existe 4 types :

e Courroie plate :

e Courroie trapézoidale :

e Courroie strige :

e Courroie synchrone ou dentée :

3.5.3.2 Comparaison entre les déférent poulie courroie :

Courroies courroies courroies courroies
crantées striées trapézoidales plates
(synchrones) (poly-V) (enV)
couples assez . .
transmissibles élevés modérés moyens faibles
uissances assez " )
t,;’,,smissib,es élevées modérées €levées faibles
vitesses .
limites {m/s) 60 60280 40 802100
rapport limite 1 1 1 1
(ND/Nd) de la <% < <3 <%
transmission
position des 5 paralléles N paraliéles
arbres parallles et autres paralidles et autres
rendement (%) <98 <98 70296 ~ 98
tension initiale faible assez élevée peu élevée élevée
durée de vie limitée limitée limitée limitée
lubrification inutile inutile inutile inutile
. - synchronisme ~moins économique | — rendement — faibles couples
INCONVENIENTS STt P
— entretien réduit — flexibilité — économique — grandes vitesses
AVANTAGES - vitesses anguaires | — silencieuses —encombrement — rendement
constantes — diamétres réduit, permet les | — silencieuses
d’enroulement groupements ~ rapports de
faibles en paralléle transmission

Tableau I11-2 : Comparaisons entre les difféerent poulie courroie [21]
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Figure 111-13 : Modelisation de la courroie sur SolidWorks

3.5.4 Engrenages en polymere :

Afin de provoquer les défauts d’engranges on utilise les engrange on polymere

Parmi les avantages des engranges on polymere par rapport aux engrange on aciers ou

autres :

. Poids plus Iéger.

. Moins d'inertie.

. Fonctionnement plus silencieux.

. Faible frottement de glissement.

. Capacité a bien fonctionner dans des conditions de vibrations, chocs et
impacts.

. Codt relativement faible lorsqu'il est fabrique en grande quantité.

. Possibilité de combiner plusieurs fonctionnalités en une seule partie

. Propriétés des matériaux qui peuvent étre adaptées pour répondre aux
besoins de lI'application.

. Moins d'usure parmi certains plastiques par rapport aux métaux dans
certaines applications.

. Module d'élasticité inférieur.

. Coefficients de dilatation thermique plus élevés [22]
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Figure 111-14 : Les engrenages modélisée (engrange droit et engrange hélicoidale)
sur SolidWorks

3.5.5 Lesarbres:
3.5.5.1 But de la construction :

= Construction la plus économique possible et la plus sire

- Arbre de diamétre le plus faible possible

3.5.5.2 Matériaux utilisés dans les arbres :
Matériaux les plus courants

e Aciers au carbone, laminés a chaud si pas de besoins de résistance particuliers
:0.1520.30 % de carbone : EN32B, DIN CK15, AISI 1015 ...

e Pour des arbres rapides ou fortement sollicités, aciers autorisant des
traitements thermiques 0.30 a 0.60 %C ou aciers alliés type DIN CK35,
30CrNiMo16

Autres matériaux :

e Titane (aéronautique) TA6V : usinage plus difficile, cot élevé
e Aluminium : faible limite d’endurance — pas fait pour les fortes sollicitations
cycliques, donc plut6t pour du positionnement avec de faibles charges.

e Plus, recrement composites
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Figure 111-15: Les arbres modélisés sur SolidWorks

3.5.5.3 Les facteurs de dimensionnant d’un arbre :

= Positionnement : Il est preferable de positionner les éléments de la machine

prés des liaisons de rotation
= Le diametre de I’arbre

= Le matériau utilisé

3.5.6 Liaison pivot :
Elle représente un guidage en rotation, blogue tous les degrés de liberté on translation

et autorise un degré de rotation.
On générale il existe 3 types :

e Palies lisse : contact direct entre I’arbre et ’alésage

e Palies hydrodynamique : un lubrifie se crée entre 1’arbre et 1’alésage donc il
n’y a aucun contact métal/métal il permettre une longue durée de vie il
supporte un grand choc, exemple : les paliers du vilebrequin.

e Roulement : un élément roulant entre I’arbre et I’alésage
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- L;rgeur

—w

Bague extérieure
(Outer race)

Eléments roulants

Bague intérieure Cage (optionnelle)

Diametre
(Inner race)

intérieur

Diametre
extérieur

Rayon de congé

—

Figure 111-16 : L’architecture d’un roulement a bille

3.5.6.1 Critere de choix des roulements :
I1 dépend de plusieurs facteurs :

. La charge

. La temperature

. La precision

. Environment

. La Vitesse de rotation
. Le default dealignment
. La taille

. La durée de vie

3.5.6.2 Types de montage:
Regle 1:

Il faut monter avec un ajustement serré la bague qui tourne par rapport a la direction

de la charge.
Reégle 2 :

Une bague fixe par rapport a la direction de la charge est montée avec un ajustement

glissant
Reégle 3 :

Pour réaliser la liaison pivot, un arrét axial doit étre réalisé une seule fois dans chaque
sens. Si les deux arréts sont sur le méme roulement, on parle de << palier fixe » et la

charge doit étre appliquée le plus proche possible de la charge axiale.
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Permet une dilatation libre et limite le flambement.
Il existe aussi des montages de
. Montage ajusté (Arbre court, donc faible dilatation)

. Montage en opposition (L'arbre dispose d'un degré de liberté. La dilatation est

prise en compte dans le calcul du jeu)
Régle 4 :

Un « Ajustement serré » ne peut pas transmettre un effort axial entre I'arbre et le

logement. Les efforts axiaux sont transmis par obstacles :

e Epaulements

e Ecrous a encoches

e Entretoises

e Plaques en bout et couvercles de palier

e Segment d'arrét (il ne représentent pas une solution de positionnement précise)

Figure 111-17 : Modélisation de palier a roulements sur SolidWorks

3.5.7 Lebati:

Le bati supporte I’ensemble des organes mécaniques de notre banc d’essai, donc le
but est de réaliser un assemblage démontable afin de gérer les défauts et facilite le
montage.

On utilise une structure de profilé d’aluminium.
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Figure 111-18 : Modélisation du bati du banc d'essai

3.5.8 Assemblage :

3.5.8.1 Assemblage de la poulie (Moyeu Amovible) :
Le Moyeu amovible est un cone de montage qui vient se loger entre l'arbre et la piéce

a monté, les poulies @ moyeu amovible possede un alésage conique adaptés a la taille

du moyeu

Poulie

Moyeu amovible 1610-30

Figure 111-19 : Moyeu amovible
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Caractéristiques techniques

Désignation Section Vis Poids
des moyeux Alésages dela diaA | diaB C Couple alésage

clavette Nbre Diam. Long. Clé serrage mini.

VECOBLOC® internationale (mm) {mm) | (mm) | (mm) (mm) | (mm) (Nm) (kg)
12 ax4
14-15-16 5x5

28.20 1108 18-19-20-22 6x6 384 35,5 20 2 1/4" 13 3 6 0,14
24-25 8x7
28*% 8x6

Tableau 111-3 : dimensions des moyeux amovible extraire de catalogue VECOBLOC

TARAUDAGE A GAUCHE
POUR LE DEMONTAGE
DE LA MOYEUX

LES VIS DE FIXATIONS

Figure 111-20: Modélisation de moyeux amovible sur SolidWorks

3.5.8.2 Assemblage des engrenages :
Pour facilite le montage et le démontage des engrenages sur les arbres on utilise le

systéme vis écrou pour la fixation des engranges sur les arbres
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Figure 111-21: Assemblage des engrenages

3.5.8.3 Lebati:

a) Barre des profilé aluminium rainure :
Les profilés aluminium avec une rainure de 6 mm conviennent pour les constructions

Iégéres telle que les trépied et structure de laboratoire

Profile Aluminium 20x20

I
(=]
A
L.
)
-5 P : s 5
TAP62020% 50 < ... < booo 1% 0,70 cm*
TAP62020 1 1000 ly 0,70 cmM*
TAPG62020_2 2000 Wx 0,70 cm?
TAP62020 3 3000 Wy 0,70 cm?
Usinages A 1,60 cm?
Taraudage M6 Masse 0,44 kg/m

Figure 111-22 : Profilé aluminium 20x20
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Profile Aluminium 20X40

SRS - SRR
4 W / ) TR T |
iy el il |
’ gy (A (L g
L X7
4 \ 5 | 2L i L |
] |
\‘ = 1 J
l
TAP62040% 50 < ... < 6000 Ix 4,60 cm*
TAP62040_1 1000 ly 1,20 cm*
TAP62040_2 2000 Wx 2,50 cm3
TAP62040_3 3000 Wy 1,40 cm?
Usinages A 2,90 cm?
Taraudage M6 Masse 0,80 kg/m

Figure 111-23: Profilé aluminium 20x40

b) Equerre de fixation :
Pour un assemblage plus rapide et demontable on utilise des equerres de fixation pour

fixer les poutres de profilé aluminium

Matériau alumnium mouié sous pression RAL 9006 La_l B _

mmm

TAEQU6_FIX20X20

TAEQU6_FIX20X40 6mm 38 1.
a1 —t-———
TAEQUS_FIX30X30 8mm 27 8
TAEQUS_FIX30X60 8mm 57 28
TAEQUS_FIX60X60 8mm 57 58
e ¢ . ¢ ]
TAEQU10_FIX40X40 10mm 36 38
TAEQU10_FIX40X80 10mm 76 38
TAEQU10_FIX45X45 10mm a“ a
TAEQU10_FIX45X90 10mm 86 a3
TAEQU10_FIX80X80 10mm 76 7%
TAEQU10_FIX90X90 10mm 86 88

Figure 111-24: Equerre de fixation

c) Patins de fixation :
C’est un écrou coulisseau pour une jonction sure et conductrice, ont utilisé pour la

fixation de : supports palier, équerres, plague moteur et les autres éléments
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| _mww [ |
TAPATS_STD_M4 6mm 12 115 4 57 1.2 Ma A
TAPAT6_STD_M5 6mm 12 115 4 57 12 Ms
TAPATS_STD_M4 Smm 16 16 6 8 19 M4
TAPATB_STD_MS Bmm 16 16 6 8 19 M5 A
TAPATS_STD_Mé6 gmm 16 16 6 8 19 Mé ol
TAPATS_STD_M8 Smm 16 16 6 8 15 Ms LM
TAPAT10_STD_M5 10mm 20 195 106 98 51 MS D

w
TAPAT10_STD_Mé 10mm 20 195 106 98 51 M6 u@:
TAPAT10_STD_Ms8 1M0mm 20 195 106 98 5.1 Mma

Figure 111-25: Patins de fixation

3.6 Conclusion :
Dans cette partie, la phase de la conception et la modélisation de notre banc d’essai

est présente il reste juste le dimensionnement qui fait I’objet du quatriéme chapitre.
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Dimensionnement
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Chapitre 4 : Dimensionnement

4.1 Introduction :

Apres avoir choisis les différents éléments composant notre banc d’essai ainsi que des
chois technologique nous procédons dans cette partie aux calcul et dimensionnement
de ces éléments.

4.2 Schéma cinématique :
Un schéma cinématique est au dessin qui montrent les possibilités de mouvements
entre des solides cinématiquement liés. Ces schémas sont réalisés a ’aide de

symboles graphiques qui modélisent les liaisons cinématiques entre les solides.

M |B—= _

7

Figure IV- 1: Schéma cinématique de notre banc d’essai
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4.2.1 Dimensionnement des courroies trapézoidales selon la norme 1SO 4183 :

4.2.1.1 Organigramme de calcul des courroies trapézoidales :

3 D, + d, S b, _ 3
calcul des courroies trapézoidales a= o g, si 1< —p =
D
— P - P
a=D, si — >3
y b &
limite a < 3(0, + d;)
données : P, Ny, Np
* \ 4
facteur de services K; par le tableau 1, page 382 puissance de base P, par le tableau 4, page 383
puissance de service Py = Px K
v
Y
choix section : Z, A, B... par le graphe 1 puissance admissible £,
* Pa = Pb X KL % Ko
par le graphe 2 ——/ \par le graphe 3
choix des diamétres primitifs d et O, :
Mp wp & ,
Ny wg Dy v
par le tableau 2, page 382 ‘ P,
: . nombre de courroies nécessaires : ;= —-
vitesse courroie: V= wgyx dy/2 123
L]
longueur primitive courroie : y
L,=2a+157(D, +d)+w —
prTEmECE P Ad fin calcul, réalisation
par fe tableau 3, page 383

Figure 1V-2 : Organigramme de calcul des courroies trapézoidales

4.2.1.2 Dimensionnement :

P=10.06 kW

Ng = 1340 tr/min
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a) Détermination du coefficient de service Ks :

1. Valeur du coefficient de service K;

service léger service normal service dur service trés dur
0 a6 h/jour 6 a 16 h/jour 16 a 24 h/jour en continu
transmission uniforme 10 1.2 14 16
sans a-coups ' '
transmission avec légers
a-coups et chocs modérés L 13 15 18
transmission avec a-coups
et chocs élevés * 12 14 16 20

* avec des inversions de sens, des démarrages fréquents sous forts couples

On choisit Ks = 1.0

Tableau 1VV-1 : Coefficient de service Ks

b) Choix de section de courroie :

(petite A Ny
poulie) tr/min
5000

200 <
4 2
ool ! puissance
0.2 300 500 1000 (KW)

On choisit type z

Figure 1VV-3 : Choix de section de courroie
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c) Diameétre primitifs recommandées

2. Diamétres primitifs n',, et 1, recommandis (mm) pour les poulies irapezaitales

[ |
7 - 50,556, B0, 63,67, /1, 80, 80, 100, 112, 175, 140, 150, 160, 140, 220, 224, 250

[ ¢5, RO, 5, 90, 95, 100, 106, 112, 118, 124, 125, 132, 140, 150, 160, 180, 200, 224, 250, 280,
300, 315. 355, 400, 454, 500, 630

E 106, 112, 118, 175, 132, 140, 150, 160, 170, 180, 200, 224, 250, 260, 30(, 315, 355, 400, 450,
&0d1, BED, 60D, G30, 710, 750, 500, 900, 1 000

c . 180, 190, 200, 212, 224, P36, 250, 265, P20, 300, 315, 355, 375, 400, 450, 500 560, OO0, B30,
710, 750, 200, 900, 1 000, 1 250, 1 600

1} 915, 335, 355, 475, 400, 425, 450, 45, 500, 560, GOC, 630, 710, 740, 00, 900, 1 00q, 1 120,
1280, 1 400, 1 600, 1 300, 2 Q00

E 500, 520, 560, 600, 630, 670, F10, 800, 900, 1000, 1120, 1 250, 1 400, 1500, 1 B0, 1600,
¥ 900, 2000, 2 500

Tableau IVV-2 : Diametre primitifs recommandées pour les poulies trapézoidales

Donc on va prendre dp = 60 mm et Dp = 75 mm

La Vitesse de rotation de la grande poulie

Ona:
Np _ dp
Ng = Dy T (9

d
=>ND:—p * Ng

dot Np=22 * 1340 = 1072 tr/min

75

Vitesse linéaire de la courroie :

_mNg d
V= ( 10)
v="0 2421wl
30

Calcul de I’entraxe a :

on a% =1.25

p
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a= 1/2(Dp +dp) +dp=127.5 d’0oU amin = 127.5 mm

Limite supérieure :

a < 3(Dp +dp) = 450 mm d’ot amax = 450 mm

Donc I’entraxe varie entre 127.5 mm et 450 mm

En tenu compte la normalisation de la longueur de la courroie

3 Extrait des longueurs primitives (L,} indicatives des courroies trapézoidales {en mm)

{les longueurs indiquées peuvent varier sensitlement d'un fabricant 2 Fautre)

270, 295, 340, 380, 435, 465, 485, 505, 545, 570, 610, 635, 675, 710, 750, 790,
840, 895, 840, 1 000, 1 055
1095, 1145, 1 208, 1250, 1 325, 1 425, 1 540

415, 480, 541, 585, 620, 670, 719, 770, 820, 871, 933, 983, 1 049, 1100, 1 133, 1 201, 1 253,
1303, 1353, 1 405, 1 455, 1508, 1558, 1 608, 1709, 1 758, 1 858, 1 913, 2 (13, 2 133, 2 273,
2393, 2533, 2833,3183,3 383, 3583, 3783 .

613, 655, GBO, 728, 780, 830, 881, 932, 980, 1033, 1 083, 1 133, 1185, 1 243, 1 318, 1 303, 1 465, 1 568,
1668, 1768, 1872,1973,2 075, 2 1/7, 2 283, 2 380, 2 481, 2 520, 2 659, 2900, 3 153, 3 393, 3593, 3 793,
4043, 4 493,5 043, 5 620, 6105, 6 585, 7 230, 8 010, 9 150, 10015, 11 OO0, 12 00D

920, 1 075, 1 152, 1312, 1 462, 1662, 1840, 2094, 2348, 2500, 2704, 2907, 3110, 3312, 3518, 3720, 3964,
4177, 4278, 4567, b015, 5362, 5662, G107, 6362, 6762, 7034, 7562, B0, 8444, 9169, 10062, 10793

2576, 2876, 3226, 3530, 3734, 4098, 438E, 4648, 5029, 5335, 5676, 6016, 6370, 6776, 7176, 7576, 8OO0, 8403,
9166, 10076, 11276, 12215, 13375, 15260 |

4680, 5105, 5440, 5765, 6120, 6505, 8885, 7265, TH45, 8055, 8410, 8790, 9170, 10035,
11230, 12220, 13740, 15265

Tableau IV-3 : Les longueurs primitives normalisées des courroie

On choisit L, = 485 mm

2
Lp=2a +157(Dprd) + Z2 e e (11)
_ \/f
a= B B ) (12)
16
B= 4Ly -6.28(DPHAD) oo (13)

On remplace (12) et (13) dans (11)

a=136.319 mm
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4. Puissance de base P, en kW des courroies trapézoidales classigues
type diamétre vitesse linéaire V de la courroie (m/s) type diametre vitesse linéaire V de la courroie (m/s)
courroie | primitif courroie primitif
5 10 15 20 25 5 10 15 20 25
z 50 045 072 085 = = C 180 392 610 733 832 -
60 0,62 1,05 1,35 = = 21% 459 738 940 1086 11,76
70 0,73 1,29 1,70 194 - 240 499 831 108 1275 1414
80 083 148 197 230 241 280 550 927 1226 1470 16,50
90 09 161 218 258 276 320 583 99 1334 1610 1829
100 095 172 237 28 30 360 614 1056 1416 17,19 1969
10 1,00 1,82 248 299 377 430 655 1125 1532 1868 21,43
A 85 1,25 2,04 266 301 - D 290 892 1344 159 1680 o
100 142 237 312 399 410 320 984 1541 1890 2074 2092
115 188 264 352 421 473 360 1094 1750 2207 2496 26,19
130 165 285 404 460 522 400 1180 19,20 2_{1_,51. 2833 3042
150 1,75 303 410 480 572 460 1278 2418 -’27,55 32,29 3437
170 182 319 433 500 6,10 520 1358 2271 2985 3535 3920
190 187 330 454 555 639 580 1416 2396 3164 37,76 4280
B 120 211 323 423 480 = E 440 10,97 1885 2489 2833 2944
140 235 395 502 583 637 480 11,89 2065 27,39 3192 3391
160 257 403 561 663 737 520 1262 2215 2963 3495 37.68
180 272 439 609 724 814 600 1384 2457 3328 3986 4375
200 281 481 642 771 875 700 1494 2726 3666 4428 4935
220 292 489 673 813 924 B0O 1577 2850 3918 4780 5356
250 301 506 68 864 885 950 1682 3040 4200 5140 5913
tes puissances By indiquées sont des moyennes et peuvent varier sensiblernent d'un fabricant a l'autre
{consulter leurs catalogues pour des renseignements plus détaillés)

Tableau 1VV-4 : Puissance de base des courroie

d) Puissance admissible :

On a diameétre primitive de 60 mm et la Vitesse de 4.2 m/s

Ps= 0.45 KW
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Ka 4 angle d'enroulement

09

08 /

06

6‘.(_’)

T 120 140 160 180

Figure 1V-4 : Choix d’angle d’enroulement

Pour un angle de 180 K6 =1

A langeur primitive
14
12
1
08 %
06
{mm)
) 1000 1500 2000 3000 2000  GOOO 2 000 S
Figure IV-5 : Le coefficient KL
KL=0.9
Pa=Pe KL KO oo (IV.1)

Pa=0.45*17*0.9=0.405 KW

e) Nombre nécessaire de courroie

Nc = 0.006/0.405 = 0.148

Donc juste 1 courroies c’est totalement suffisant
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f) Lerendement:

L'utilisation d'une transmission par poulies et courroie engendre une déperdition de

Puissance due au :

e Patinage de la courroie (glissement)

e Décollage de la courroie a une certaine vitesse (dl a la force centrifuge)

e Vibrations dues a une vitesse excessive ou a une mauvaise configuration

géométrique
e Flexion répétée de la courroie.

On va diminuer le rendement a 0.90

Pr

n : le rendement

Pr : puissance sur la roue

Pm : puissance sur I’arbre moteur

AN :

Pr=m*Pm =0.90 * 0.25 = 0.054 kW

Calcul :

Le couple a la rentrée

_ 0.225%60%10-3
"~ 2%3.14x1380

C1=0,43Nm

Le couple a la sortie

C2=CL* DP/AP. oo,

C2=0.43*1.25

C2=0.5375Nm
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4.2.2 Dimensionnement de la poulie trapézoidale :

Principales dimensions trapézoidales (IS0 4183)
principales série classique série étroite
dimensions
(en mm)
Z A B C D E SPZ SPA SPB SPC
a 10 13 17 22 32 38 10 13 16 22
h 6 8 11 4 9 25 8 10 13 18
I, 85 11 14 19 27 32 8.5 1 14 19
f 7 9 11,5 16 23 28 7 9 115 16
g 12 15 19 255 37 445 12 15 19 255
K (mini) 2 2,75 35 48 8,1 96 2 2,75 35 48
m (mini) 7 8,7 108 143 | 199 | 234 85 11 14 19
d, 502 | 754 | 125a | 200a | 355 | 500a | 63a | 90a | 1404 | 2242
{usuel) 630 800 | 1120 | 2000 | 22000 | 2500 | 630 | 800 | 1120 | 2000
Tableau 1V-5 : Principales dimensions de poulie trapézoidale
série classique série elroite
2 | : a ”
; |
=
= = J
! B
| =
E E | D
£ | :
@ I 7
= | 40° !
g [ poulie ! AR
=S \ / I

13. Montage sur une poulie (= 32°, 34°, 36°, 38°).
Figure 1V-6 : Principales dimensions de la courroie trapézoidale

Notre choix :
a =10 mm
h=6mm
ip=8.5mm
f=7mm
g=12mm

K(mini) =2
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m(mini) =7
dp =75 mm
Dp =60 mm

4.2.3 Force de tension de la poulie :
La transmission par courroie est une transmission par traction, il y a donc une partie

de la courroie tendue alors que 1’autre est moins

La force qui s’applique sur le périphérique de la poulie est alors :

Fn : La force équivalente
Ft : La force Tendue

Fm : La force mou

Fm

Figure I\V-7 : lllustration des forces exercées sur la poulie

Figure 1V-8 : La force équivalente
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L’angle entre horizontal et les force Ft et Fm et donc légérement différent et on prend

généralement que :

FUFIN S 5 oo e, (IV.8)

Avec ce rapport on arrive a

FN S B¥C/D. e, (1V.9)

AN :

Pour La petite poulie

Fn=215N

Pour La grande poulie

FN=215N

4.3 Dimensionnement des engrenages :

4.3.1 Procédure de dimensionnement des engrenages

1.

Spécifiez le nombre de dents, Z. et le module m
Valeyrs normalisées du module m (NF IS0 54...)
valeurs principales en mm valeurs secondaires en mm

0,06 0,25 1,25 5 20 0,07 0,28 1,125 55 22
0,08 0,30 15 6 25 0,09 0,35 1,375 7 28
0,10 0,40 2 8 32 0,11 0,45 1,75 9 36
0,12 (0,50) 25 10 40 0,14 (0,59) 2,75 11 45
0.15 (0.80) 3 12 50 0,18 (0,7) 35 14 55
0,20 1.0 4 16 60 0,22 (0,9) 45 18 70

( ) entre parenthéses, ancienne normalisation

Tableau 1V-6 : Les valeurs normalisées du module

Calculer le diamétre primitif
............................................................... (1V.10)

............................................................... (1V.11)

Et k compris entre 7 et 10

Application :

63




Chapitre 4 : Dimensionnement

Pour le pignon droite 1
2) Module choisi et Nombre de dent :
Module choisi = 1.75
Nombre de dent = 38
3) le diamétre primitif
Dp1 = 66.5 mm
9) la largeur de face
Onprend k =11
B =19.25 mm
Pour la roue droite 2
Rapport de réduction :

OnaZl=38onprend Z2 =43

r=>=1131
C=C*r
N = N/r
C3=C2*r
C3=0.6079 N m
2) Module choisi et Nombre de dent :
Il faut assurer la condition d’engrénement entre la roue
Module choisi = 1.75
Nombre de dent = 43
3) le diamétre primitif
Dp2 = 75.25 mm

9) la largeur de face
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On prend k =11
B =19.25mm
Pour le pignon hélicoidale 3

4.3.1.1 Engrenage a denture hélicoidale :

2) Module choisi et Nombre de dent et ’angle d’hélice et le sens hélice :
Module choisi = 1.75

Angle d’hélice = 29 °

Direction d’hélice : a gauche

Nombre de dent = 28

cos B e

_ 175 _

cos29
3) Le diameétre primitive
Dpz=mt * Z3=2*28 =56 mm
Pour la roue hélicoidale 4
Rapport de réduction :

OnaZ3=28o0nprend Z4 = 34

r=—=1579

C4 =C3*r

N = N/r

C4 =0.9599

2) Module choisi et Nombre de dent et ’angle d’hélice et le sens hélice :
Module choisi = 1.75

Direction d’hélice = 29 °

Nombre de dent = 34
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m _ 175 _

cos f8 " cos29

mt =

3) Le diamétre primitive

Dpz =mt * Z=2*34 =68 mm
e Rapport de reduction:

r= i—i =1/2

on prend z3 =16 dent

on prend z4 =32 dent

e Module apparent:
Onprend § =39 °

m _ m

mt =

cos f8 ~ cos 20

Et il faut assurer la condition d’engrénement entre les roues
Donc il faut que le module entre les roues soit égal

Mz = Mz=m=3 mm

Direction d’hélice : a droite

La raison du choix de I’intégration des engranges a denture droites et des engrenages
a denture hélicoidale dans notre banc d’essai est de pouvoir déterminer la différence

du niveau de bruit entre ces deux types de engranges.

4.3.2 Déterminations des forces exercées par les engrenages :

4.3.2.1 Cas de denture droite

Il existe deux forces

e Force tangential

e Force radial

_2c
BT (I1V.13)
FR = Ft . taN(20°)....e e (1V.14)

20° : I’angle de pression
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C : le couple
dp : c’est diamétre primitif de I’engrenage

Effort sur la dent :

Pignon 1 :
C2=0.5375N'm
Dp1 = 66.5 mm
Fr1=16.1654 N
Fr1=5.8837 N
La roue 2 :
C3=0.6079 N m
Dp2 =75.25 mm
Fr2=16.1568 N

Fr2 = 5.8837 N

roue (1) menante

roue (2) menée

\a

ligne de pression
A

angle
de pression

Figure 1\VV-9 : Effort sur une denture droite

4.3.2.2 Cas de denture hélicoidale :

On ajoute le troisieme effort qui effort axial

_2C

Fr

- dp @6 soe see ses see ses ese see see see see see see see sses ses ses ses see
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FAZ LN B oot (IV.17)

p : 'inclinaison de la denture

tan 20
cos fB

FR=FT.

Fr=Feosa,co8B|y "~ -7
i = Feosa,sinf3
FR = FSInOd_,,

\ Ve 7
B&é_axe roue /

...................................................................... (1V.18)

Transverse plane Axial plane
ransverse pressure

ngle ¢,

NORMAL PLANE

e v, <—— Normal pressure
il & angle ¢,

Helix angle ¢

Tangential plane

-

(b) Normal force and its three components

Figure 1V-10 : Les efforts exercés sur la denture droite hélicoidale

Pignon 3 :
Dpz = 56 mm
C3=0.6079 N m
Fra=21.71N
Fas =12.034 N
Fr3 =9.0345 N
La roue 4 :
Fra=21.71 N
Fas =12.034 N

Fra =9.0345 N
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4.3.3 Matériaux utilises :
Le Matériaux plastic idéel pour la fabrication des engrenages en polymeére est le

Nylon

4.4 Dimensionnement des arbres

4.4.1 Procédure pour le design d'un arbre

1 Evaluer la vitesse de rotation (ou la plage de vitesse possible)

2 Evaluer la puissance ou le couple que I'arbre va transmettre.

3 Déterminer les éléments qui vont étre montés sur l'arbre ainsi que leur position
respective.

4. Implémenter des solutions constructives pour la liaison pivot.

* Type (roulement a bille, roulement a rouleau conique, palier hydrodynamique, ...)
* Quantité

* Solutions pour les régles de montage des roulements

5. Design de la forme générale de l'arbre en évaluant les solutions pour :

. La transmission du couple entre l'arbre et les éléments. (Cannelures, méplat avec vis

de pression, clavette, ajustement serre, coupleur, etc. ...)

- Assurer la prise en charge des forces axiales (épaulements, bagues, etc....)

6. Déterminez la grandeur du couple en chaque point caractéristique de l'arbre.
7. Déterminez les efforts de type :

* Radial

* Axial

8. Produire le diagramme des efforts tranchants et des moments fléchissant le long de

l'arbre,
9. Sélectionner un matériau.
10. Déterminer la contrainte admissible dépendamment du type de chargement.

11. Calculer le diamétre minimal en chaque point critique de l'arbre.
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12. Spécifier les dimensions finales de I'arbre (dimensions préférées), les états de
surface et traitements de surfaces, les tolérances dimensionnelles et géométriques, les
rayons des congés et la taille des chanfreins et la hauteur des épaulements. Mais
également la taille des chemins de clés, des cannelures ainsi que des rainures pour les

bagues élastiques ou les joints toriques, les filetages, etc...

3.1.1 Critére de résistance
Il existe plusieurs méthodes de calcul qui permettent le dimensionnement d'un arbre

basé sur un critére de résistance.

3.1.1.1 Méthode du Code ASME.

. C'est la plus simple.
. Elle permet une estimation pour un design préliminaire

. Elle est fondée sur une théorie de limitation statique basée sur le cisaillement

maximum.
. Elle n'évalue pas précisément la fatigue de l'arbre.
. Elle n'évalue pas précisément les facteurs de concentrations de contraintes.

Il existe deux contrainte admissible possible

= Basé sur la limite ultime a la traction

Sp = 0.0, 18RIM ..o (IV.19)

= Basé sur la limite élastique
Sp = D.0,30RE. ..o (1V.20)
Sp: contrainte admissible
Re : limite élastique
Rm : limite de traction
b = 1 sans facteur de concentration de contrainte
b = 0,75 Avec facteur de concentration de contrainte
facteur de sécurité :
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Arbre stationnaire

Charge appliquée lentement 1,0 1,0

Charge appliquée rapidement 1°5 1,5
Arbre de transmission ou de renvoi

Charge constante ou appliquée lentement 1,5 1,0

Chocs mineurs 2,0- 1.5

Chocs majeurs 3,0 ‘ 2,0

Tableau 1V-7 : Facteur de sécurité lié aux fatigues

La formule suivante est basée sur la combinaison d'une contrainte normale et d'une
contrainte de cisaillement. C'est souvent le cas pour les arbres de transmission ou il y
a a la fois un couple (torsion) a transmettre et ou les éléments montés induisent une

flexion (contrainte normale) et des efforts axiaux.

d= 3’\/2 2 (e X MDZ £ (Co X OZ oo 1V.20)

Sp: Contrainte admissible

d: Diametre minimum de l'arbre

Cm et C; : Des facteurs de charges et de fatigue

M: Moment fléchissant

C: couple de torsion

Cas d’un arbre chargé uniqguement en cisaillement :

Le roulement subit uniqguement I’effort tranchant donc pour déterminer les diameétres

on utilise le critére de fatigue

D= /w ...................................................................... (1V.22)
oe

oe : limite d’endurance

k. : facteur de concentration de contrainte
T : effort tranchant

k. = 2.5 petit rayon congé

k. = 1.5 large rayon congé
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3.1.2 Dimensionnement arbre 1 :

3.1.2.1 Evaluation des efforts exercés sur I'arbre :

R
A
v
F
A B

Figure 1V-11 : lllustration des efforts appliquée sur l'arbre 1

Les données :

F=215N

0=<x<L:

TOOZRZ2L5 N oo (1V.26)

MF (X)) = R. X oo, (1V.27)
ME(0) = O NUM.....o oot (1V.28)

MF (L) = 1.075 NuMl oo, (1V.29)
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3.1.2.2 Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes

o 10 20 30 0 =0 &0

Diagramme de moment de flexion

1,075

03
05
04

02

o

Figure 1V-12 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion

3.1.2.3 Evolution de torsion :

05

0,45

0.4

0,35

03

0,25

02

0,15

01

Figure 1VV-13 : Evolution de torsion
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3.1.2.4 Les diameétres:

Figure 1V-14 : Design preliminaire de I'arbre 1 sur SolidWorks
Matériel utilisé :
Alliage d’aluminium 1060
Re =27 Mpa
résistance a la traction (acier ) Rm = 68 Mpa
oe =120 Mpa
Au point A :
k. =25
T1=215 Nm
AN :
D1min=1.148 mm
D1=15mm
Au pointB :
M: =1.075 Nm
C=0,43N.m
Cm=15
C =10
AN :

D2min = 13.267 mm
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D2 =14 mm

3.1.3 Dimensionnement arbre 2 :
3.1.3.1 Planradial:

a) Evaluation des efforts exercés sur I’arbre :

F Rbr
A A
l i
Rer Fro
oL L2 o L3 !
A B C D

Figure 1\V-15 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 2 sur le plan radial

b) Calcul du moment fléchissant Mf et de I’effort tranchant T :
C2=0.5375Nm

FN= 215N

Fr2 = 5.8837 N

L: =35 mm

L>=70 mm

L3=120 mm

I F 2 0o ( 1V.30)
F-Ror= Fri+ R = 0ueeeeeeeee e e, (1V.31)
Rbr= Fm Frt R v (1V.32)
2 =B .(1V.33)
F.li+ Frolo = Ran(Lotls) T 0.0 (1V.34)
Rar = e e ( 1V.35)

(L2+L3)
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AN :
Rar=6.128 N
Ro=21.745 N

1 ére troncon : 0<x<UL;:

TI(X)=-F=-215N ..
MIEL (X)= F. X e
MFL(0) =0 NM. .o

MFL (L1) = 0.753NM. e,

2éme troncon : Li<x<Li+l>:

To(X)=-F+Rpr=0.245 N
Mf2 (X)= F.X— Ror. (X-L1) cevei
Mf2 (L1) = 0.753 NoMloveeeeeeeeeee e,

MFy (L1+Lo) = 0.735 NoMl e,

3 éme troncon : 0<x<Lj:

Ta(X)=-F+Ror + Fr1= 6.128 N
MTF3 (X)= Rr-Xe oot
Mz (0) =ONM..c e,

Mz (Ls) = 0.735 NuMl v,
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c) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan radial

6,128

0,245

Diagramme de moment de flexion plan radial

08 0,753 0,735

Figure 1V-16 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion
3.1.3.2 Plan tangentiel :

a) Evaluation des efforts exercés sur I’arbre :

FT2

I

<& » <
< » < » <€ >

L1 L2 L3
A B C D

Figure I\V-17 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 2 sur le plan tangentiel

b) Calcul du moment fléchissant Mf et de I’effort tranchant T
Fr2=16.1568 N

I F 2 0ot (1V.48)

ARt F Fia— RAE= 0o, (IV.49)
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Fr.Lo — Rat.(LotL3) = 0.

_ Ft2.L2
(L2+L3)

dt

AN :
R4t =5.953 N
Rp=10.204 N

1 ére troncon : 0 <x<UL;:

TL ()= ONeeeons oo

MFL (X)Z0 N .o,

2émetroncon: Li<x<IL,:

T2 ()= Rot= = 10.208 N..ooooooeeoeeoeeeeeeee .
MF2 (X)= Rot. (X-L1) cveneiniiiie e
Mf, (Ll) SONM.

MFa (L2) = 0.724 Nl oo,

3 éme troncon : 0<x<Ls3:

Ta(X)=-Rot+Fo= 5953 N......ooooiiiii
MF3 (X)= RatX oo
Mfz (0)=0ON.M......oiie

MFs (Ls) = 0.724 Nl oo,
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c) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan tangential

5,553

-10,204

Diagramme de moment de flexion plan tangential

08
0714

05
05

04

02

=)
=
a

Figure 1V-18 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion

d) Evolution de torsion :

06
0,5375

0,5

04

Figure 1V-19 : Evolution de torsion Sur I’arbre 2
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e) Les diamétres :

T B2 = B3 ¥ B4
Z Bl T
| s 13
i1
= S 8____5 (I = B|‘_ ]
] 2] 2] 2] 12 2] [A]
!
! | l |
| |
A B C D

Figure 1V-20 : Design préliminaire de I'arbre 2 sur SolidWorks
Au point A :

Le diameétre D1 va porter la grande poulie au point A, on a un épaulement
Moment résultant :

M1=v0Z+ 02 =0Nm

C2=0.5375Nm

Dans notre cas on a un arbre de transmission ou de renvoi parque il support des
éléments de machine et il transmettre le couple entre chaque élément et les charges

constante

Cm=15

C =10

AN :

D1 =9.094 mm

D1 =10 mm

Au point B :

Un palier 2 va supporter ’arbre 2 (diamétre D3) donc on a un épaulement et un conge

Moment résultant :

M2=+0.753 2402 =0.753 N m

80



Chapitre 4 : Dimensionnement

C2=0.5375Nm

Cm=15

Ct =10

AN :

D3 =12mm

Au point C :

On monte pignon 1 dans I’arbre, on a un épaulement et un taraudage pour le fixer

Moment résultant :

M; =+v0.7352+ 0.714 2 =1.0247 N'm
C2=0.5375N'm

Cn=15

C =10

AN :

D5min = 13.158 mm

D5 =14 mm

Au point D :

On va basée notre calcul sur le critére de fatigue di a I’effort tranchant parce que le

roulement support uniquement 1’effort tranchant et I’arbre sera machiné sur le Tour
k. = 2.5 (on a un petit rayon congé pour le roulement)

Effort tranchant résultant :

T=v6.1282 4+ 5.953 2 =8.543 N
AN :
D7min =0.723 mm

D7 =12 mm
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Les autres diametres :
D1<D2<D3

D2 =11 mm

D3<D4

D4 =14 mm
D5<D6<D7

D6 =13 mm

3.1.4 Dimensionnement arbre 3 :
3.1.4.1 Planradial :
a) Evaluation des efforts exercés sur I'arbre :

Note :

La force axiale ne provoque pas la flexion de I’arbre donc nous ne le prenons pas en

compte pour le Dimensionnement de l'arbre

Fr1 Rpr

| ;

Rar Fra
L2 L1’ L2’ .

L3
A B C D

Figure 1\VV-21 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 3 sur le plan radial

C3=0.6079 Nm

Fr1 =5.8837 N
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Fra =9.0345 N
L>=70 mm
L1’= 60 mm
L2’= 60 mm

L’ + Ly =L3=120 mm

b) Calcul du moment fléchissant Mf et de I’effort tranchant T

I F = 0ttt (1V.64)
“Rar +Frt - Frat Rar = 0ueeeeeeeee oo (IV.65)
Rar= Frt = Frat Rareveveoee oo, (1V.66)
2 B (IV.67)
FroLo + Fra(Lo#Ls”) — Rer(La#Ls) = ovvoveoeeoeeeees (1V.68)
Ry = b2t L . (IV.69)

(L2+L3)

AN :

Rar =4.014 N

Rar=0.863 N

1 ére troncon : 0 <x<lIL,:

TL ()= Rar Z0.863 N ..o
MIFL (X)= Rar X oo e e
MFL (0) Z O NuM. oo
MFL (L) = 0.06 NuML. oot

2 éme troncon : Lo <x<Liilo:

T2 ()= Rar - Frt == 5.020 Novooooeoeoeoooeoeee
Mfz (X): Rar.X - Frl. (X'LZ) ..................................................

Mf, (L) = 0.06 N.m
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Chapitre 4 : Dimensionnement

Mf, (Li+L2) = 0.241 N.m

3 éme troncon : 0 <x<IL,":

Ta (X)= Rar- Frat Fra = 4014 No oo (IV.76)
M3 (X)= = RarXe v (IV.77)
MF3 (0) = O NLMl e (IV.78)
MFs (L3) = 0.241 N (1V.79)

c) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan radial

4014

0,362

Diagramme de moment de flexion plan radial

0,241

Figure 1VV-22 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion

3.1.4.2 Plan tangential:

Fr1 Fra
\ 4 \ 4
RaT RoT
L2 L1 L2’ .
L3
A B C D

Figure 1\V-23 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 3 sur le plan tangentiel
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a) Calcul du moment fléchissant Mf et de I’effort tranchant T :
Fr1=16.1654 N

Frs=21.71 N

I F = 0ttt (1V.80)
“Ret + Frt + Fiam Rot = 0uvoeeees oo, (IV.81)
Rat= Ft + Fttm Rate v e eeeeeeeeee e ee oo (IV.82)
2 B (IV.83)
Ret.(Lo+Ls)- Fia .(Lo+La)) = Frte Lo= 0o, (IV.84)
Rop = e L e, (IV.85)

(L2+L3)

AN :

Rat = 20.81 N

Rar= 15.265 N

1 ére troncon : 0 <x<lIL,:

TL (X)= Rat = 15.265 N.o.oveeeereeeeeeee e (IV.86)
IVIFL (X)Z Rat-X v (IV.87)
MF1(0) = O NLMl e, (IV.88)
Mfy (L2) = 1.069 N.M..ovoeeeeeeies s (IV.89)

2éme troncon : Lo<x<L,+L:’:

T2 (X)=Rat- Fu= = 0.9 Nouoeeoeeoeeoe oo (1V.90)
MF> (X)= Rat. X = Fit(X- L2) +oveeeveeeeeeeeeeee e (IV.91)
Mo (L2) = 1.069 NuMl.veveoeeeeeeeeeeeeeeeeee (IV.92)
Mo (Lo+ L1%) = 1015 N.M..oeeee e, (1V.93)

3 éme troncon : 0 <x<L,’:
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Ta(X)=Rat= 20.8L N..ooooiii e (1V.94)
M3 (X)= Rt-X e (IV.95)
Mf; (0) =0 N.m

Mf; (L2°) = 1.015 N.m
b) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan tangential

20,81

15,265

03

Diagramme de moment de flexion plan tangential

1,069
1,015

03
05
04

02

o
o

Figure 1\V-24 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion

c) Evolution de torsion

07
0,6079

06

05

0,4

03

0,2

0 20 40 60 BO 100 120 140 160 180 200

Figure 1V-25 : Evolution de torsion Sur I’arbre 3
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3.1.4.3 Les diameétres :

Z B2 Z B3 Z B4

Z Bl

ZL2
ZLl ZL3

| | |
A B C D
Figure 1V-26 : Design préliminaire de I'arbre 3 sur SolidWorks

Au point A :
M2=+v02+02 =0Nm
C3=0.6079 N'm
Cm=15

Ct =10

AN :

D1min =9.475 mm

D1 =12 mm

Au pointB :

M2 =+0.06 2+ 1.069 2 =1.0706 N m
C3=0.6079 N m

Cm=15

Ct =10

AN :

D3min = 13.393 mm

D3 =14 mm
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Au point C :
On monte pignon 1 dans I’arbre, on a un épaulement et un taraudage pour le fixer

Moment résultant :

Ms =+v0.241 2+ 1.015 2 =1.0432N m
C3=0.6079 N'm

Cm=15

Ct =10

AN :

D5min = 13.293 mm

D5 =15 mm

Au point D :

Effort tranchant résultant :

T=v4.014% +20.81 2 =21.194Nm
AN :

D7min = 1.139 mm

D7 =12 mm

Les autres diametres :

D1<D2<D3

D2 =13 mm

D3<D4

D4 =16 mm

D5<D6<D7

D6 =13 mm
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3.1.5 Dimensionnement arbre 4 :
3.1.5.1 Planradial:

a) Evaluation des efforts exercés sur I’arbre :

Balourd :
@
Centre de gravité: [ millimétres )
Figure 1V-27 : Propriétés de masse de balourd
P o M g (1V.96)

P=0.11392*10=1.1392 N

Dans notre projet on va provoquer le probleme de balourd

On peut utiliser deux disques

Disque 1 :

On ajoute une petite masse pour provoguer le phénoméne de balourd
Disque 2 :

On ajoute une masse integre dans une trou de différent matériaux 1’acier par exemple

et on remarque la différence
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Figure 1V-29 : Disque 1 Figure 1V- 28 : Disque 2

Fr3

Rar Rcr

A
A 4
A
y
A
v

L1 L2’ L3
A B C D
Figure 1\V-30 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 4 sur le plan tangentiel
C4 =0.9599
Fr3 =9.0345 N
L:’=L>+ Ly =130 mm
L2’= 60 mm
L3=50 mm

b) Calcul du moment fléchissant Mf et de I’effort tranchant T

S = 0 oo (1V.97)
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Chapitre 4 : Dimensionnement

Rar HF3 = Ror = 01 (IV.98)
Rar= Fr3 = Rt e (1V.99)
2B (IV.101)
Fra.lt — Rer (L1 +L2) = 0.eeii e (1V.102)
Rer = (fff;",) ............................................................. (IV.103)
AN :
o = 6.182 N
Ra= 2.853 N
1 ére trongon : 0 <x<L; :
TL(X)= Rar= 2.853 N.ooooiooiiieeeeee e, (IV.104)
ML (X)= Rar. X e (IV.105)
Mf1 (0) = 0 N.m
Mf1 (L1") = 0.371 N.m
2émetroncon: L <x<Li L,
T2 (X)= Rar- Fra == 6.182 N..uooeeeiiieeeeeiceee e (IV.106)
M2 (X)= Rar.X - Fra. (X-L17) oo (1V.107)
Mf (L17) = 0.371 N.m
Mf2 (L1 +L2) = 0 N.m
3 éme troncon : LiZiLy <x<La:
T2 (X)= Rar- Fra- Rer =-12.363 N.oooooooiiieeeoieeeeeeee. (1V.108)
Mf2 (X)= Rar.X - Fra. (X-L17) + Rer. (X=(L1 + L2)) oo, (1V.109)

Mfs (L17°+L2°) = 0 N.m
Mfs (L3) =0 N.m
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c) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan radial

2,853

1
[i] r
o 20 40 &0 a0 10 120

2

-

6,182

&

]
-10

-12 363
-12
-14
Diagramme de moment de flexion plan radial

04 0,371

0,35

03

0,25

02

0,15

01

0,05

0 i}
0 *
Q 20 20 80 80 100 120
Figure 1VV-31 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion

3.1.5.2 Plan tangential: Frs Rcr

! T

RaT

"-U

A
v
1
v
A

L1” L2’ L3

A B C D
Figure 1\VV-32 : Illustration des efforts appliquée sur l'arbre 4 sur le plan tangentiel
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Fr3=21.71 N
P=1.1392 N

a) Calcul du moment fléchissant Mf et de I'effort tranchant T

I F = 0ttt (1V.110)
Rat +F3+ Rer -P = 00 (IV.111)
RaT= F13 + ReT P (IV.112)
2 B (IV.113)
Fe.L1 + Rer(L1 +L2) —P.(L1 +L2 +L3)=0........ceone.. (1V.114)
Rot = o P ) e (IV.115)

(L1”+L2")
AN :
R =-13.415N

Rat=7.156 N

1 ére troncon : 0 <x<Li :

TL ()= RaT = 7156 Neoeeeeeeeeeeeee e (1V.116)
MIFL (X)= RaTe X e, (IV.117)
MFL (0) =0 N.m
MfL (L.") = 0.93 N.m

2 éme troncon : L1  <x<Li +lL,:

To(X)=Rar—Fr3 =-14554 N............oo, (IV.118)
Mf2 (X)= Rat.X = Fra. (X-L17) oo (1V.119)
Mf, (L1) = 0.93 N.m
Mf, (L1 +L2) = 0.057 N.m

3 éme troncon : 0 <x<Ls:

T2 (X)=Rat- Fra Rer =- 1139 N.ooooooooeooe, (IV.120)
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MIE2 (X)= P X ot (IV.121)
Mfz (0) = 0 N.m
Mfs (L3) = 0.057 N.m

b) Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion :

Diagramme des efforts internes plan tangential

=20

Diagramme de moment de flexion plan tangential

06
05

04

02

=1
o

Figure 1VV-33 : Diagrammes des efforts internes et des moments de flexion
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c) Evolution de torsion

0,9529
1

0,8

06

0,4

0,2

0 e
0 50 100 150 200 250 300

Figure 1V-34 : Evolution de torsion sur l'arbre 4

d) Les diamétres :

Z B2 Z B3 Z B4

Z Bl

L2
LU ZL3

[ | |
A B C D
Figure 1\V-35 : Design préliminaire de I'arbre 4 sur SolidWorks

Au point A :

Effort tranchant résultant :

T=+2.853+7.156 2 =7.704 N m
AN :

D1min =0.687 mm

D1=12 mm

Au pointB :

M2 =40.37124+0.932 =1.001 N m

C4=0.9599 N m
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Cm=15

Ct =10

AN :

D3min = 13.56 mm
D3 =14 mm

Au point C :
Moment résultant :
Ms; =+/0.057 2+ 02 =0.057N'm
C4=0.9599 Nm
Cn=15

Ct =10

AN :

D5min = 11.048 mm
D5 =14 mm

Au point D :
Ms=+v02+02 =0Nm
C4=0.9599Nm
Cmn=15

C =10

AN :

D7min = 11.033 mm
D7=12 mm

Les autre diamétres :

D1<D2<D3
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D2 =13 mm
D3<D4

D4 =16 mm
D5<D6<D7
D6 =13 mm

3.1.6 Calcul entraxe entre les arbres :
Arbre2et3:

_m(Z1+Zy)

Al = ) (IV.122)

2
al=70.875 mm
Arbre 3et4:

a2=62 mm

3.1.7 Choix de roulement :

................................................................ (IV.123)

Le roulement choisit ont la norme SKF, (groupe multinational suedois, leader mondial

dans le domaine du roulement mécanique).

Palier 1 :

Diameétre = 15 mm.

15 24 5 1.9 1.1 0,048 - 17 000
24 5 19 11 0.048 60000 30000
24 5 1.9 11 0.048 60000 38000

0.0074
0.0074
0.0065

» 61802-2RS1 -
> 61802-2Z -
> 61802 -

Tableau IV-8 : Extraire de catalogue SKF de dimensionnement des roulements

Palier 2,3,4,5,6,et 7 :

Diameétre =12 mm

Dimensions Charges de base Limitede  Vitesses de base Masse Désignations
d’encombrement dyna- statique fatigue Vitesse de Vitesse Roulement
migue référence limite1) ouvert ou protégé  protége

d D B C Cy P, des deux cités d'un cotél)
mm kN kN tr/min kg -
12 21 5 174 0,915 0,039 - 20000 0,0063 » 61801-2RS1 -

21 5 174 0,915 0,039 70000 36 000 0,0063 > 61801-2Z -

21 5 174 0,915 0,039 70000 43000 0,0063 > 61801 -

A A na Ansa

anAnn

AAa

ranna Anca

Tableau 1V-9 : Extraire de catalogue SKF de dimensionnement des roulements
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3.1.8 Duree de vie :
Le parametre principal qui définit la durée de vie d’un roulement est la charge

appliquée
Ly _ (F) IV.124
Z= (F—) ................................................................ (1V.124)

L : durée de vie pour une charge F> — tours
L1 : durée de vie pour une charge F1 — tours
K= 3 pour les roulements a billes

K= 3.33 pour les roulements & rouleaux

Le fabricant donne généralement des valeurs de charges acceptables pour que 90 %

des roulement durent plus de 1 million de rotation
Fi=cr

Cr: ¢’est la charge dynamique maximum pour 108 tour
L1 = 10° tour

3.1.8.1 Lacharge radiale seulement :

Palier 1,2,3,4,7 on a la charge radiale seulement
Palier 1 :

La charge radiale équivalente :
F2=R=215N=0.0215 KN

D’aprées le tableau 8

L1 = 10° tour
F1=19KN

F, =0.0215 KN
K=3

Donc L,= 6.902* 10 tours

Palier 2 :
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F2 =4/ Rbr2 4+ Rbt2 ...t

F2=+21.745 2 +10.204 2 = 24.02 N = 0.024 KN
D’apres le tableau 9

L1 = 10° tour

F1=1.74 KN

F.=0.024 KN

K=3

Donc L= 3.811* 10! tours

Palier 3 :

F2 =V RAr2 4+ RAt 2 ..o

F2=+6.128 2+ 5.9532 =8.5435 N = 8.54*10° KN

D’apres le tableau 9

L1 = 10° tour

F1=1.74 KN

F, = 8.54*10° KN

K=3

Donc L,= 8.458* 10*2 tours

Palier 4 :

F2 =V Rat? 4 Rat? .o

F2=+/0.863 2 + 15.265 2 = 15.289 N = 0.0152 KN
D’apres le tableau 9

L1 = 10° tour

F1=1.74 KN

F2=0.0152 KN
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K=3
Donc L,= 1.5* 10% tours

Palier 7 :

F2 =/ RCI2 4 RO 2 e (1Vv.128)

F2=v6.182 2 + 13.415 2 =14.77 N = 0.01477 KN

D’apres le tableau 9

L1 = 10° tour

Fi1=1.74 KN

F2 = 0.01477 KN

K=3

Donc L= 1.635* 10* tours

3.1.8.2 Lacharge radiale et axial :

Pour calculer la durée de vie d’un roulement qui subit de la charge radial et axial on

calcul la charge équivalente combine (la charge axial et radial).

On a une force axiale due au pignon hélicoidale 3 et la roue hélicoidale 4 appliquer

sur palier 4 et 5

Palier 5 et palier 6 :

Fa

Figure I1\VV-37 : Les efforts exercés sur palier 6
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Re = VEX R+ Y T

Re : Charge équivalente

V : Facteur de rotation

V =1 si la bague intérieure tourne
V = 1.2 si la bague extérieure tourne

Dans notre cas la bague intérieure qui tourne

R : charge radiale
T : Charge axiale
X : facteur radial

Y : facteur axial

T -
(/_ 4 AL T>e

- e v
0.014 0.19 2.30
0.028 0.22 1.99
0.056 0.26 1.71
0.084 0.28 1.55
0.1 0.30 0.56 145
0.17 0.34 1.31
0.28 0.38 1.15
042 042 1.04
0.56 0.44 1.00

(1V.129)

Tableau IV-10 : Les coefficients X et Y de catalogue Koyo

Palier 5 :

FI = VRATZF RAC Z oo (1V.130)

Fr=v4.014 2+ 20.81 2 =21.1936 N

Fa = Fa3=12.034 N

On calcule d’abord le rapport de la charge axial et radial

Fa/Fr = 0.99

Donc on place dans Fa/Fr > e

X=0.56
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Y=1.45

AN :

Re =1*0.56*21.1936 + 1.45*12.034 =29.3177 N
L1 = 10° tour

F1=1.74 KN

F» =Re = 0.0293 KN

K=3

Donc L= 2.094* 10* tours

Palier 6 :

Fr=vV Rer24+Rct 2 .o (1v.131)

Fr=+6.182 2+ 13.415 2 =14.77N
Fa=Fas=12.034 N

Fa/Fr = 0.81

FA/FT > € ..ot (1V.132)
X=0.56

Y=1.45

AN :

Re = 1*0.56*14.77 + 1.45*12.034 = 25.7205 N
L, = 10° tour

F1=1.74 KN

F,=Re = 0.0257 KN

K=3

Donc L,= 3.103* 10! tours
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3.2 Conclusion :

Dans ce chapitre on a entamé le calcul et le dimensionnement des déférentes éléments
de notre banc d’essai, on a respecté les normes Iso, ASME ainsi que les conditions de
montage afin de faciliter le montage de banc d’essai et pouvoir provoquer les défauts

facilement.
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Conclusion générale et perspectives

Le travail présenté dans ce mémoire de Master s'est porte sur Conception d’un Banc

D’essai Pour L’analyse vibratoire et Acoustique

Notre but consistait a faire la conception et le dimensionnement d’un banc d’essai
pédagogique afin d’analyser le comportement vibratoire et acoustique des déférents
éléments composant le systeme et mettre en évidence des phénomenes vibro-

acoustique crées par des défauts mécaniques.

Nous avons commencé par une recherche bibliographique des déférents bancs d’essai
mécanique dont on a présenté quelque exemple suivi d’une vue générale du banc
d’essai d’analyse vibratoire et acoustique ainsi le matériel utilisé tel que les capteurs

vibratoires et les microphones utilisés.

Dans la seconde partie du mémoire, Nous avons présenté le principe de ’analyse
vibratoire et acoustique, nous avons citeé Les déferlantes signatures fréquentielles et

les spectres des déférentes defauts ainsi les different mode d’analyse.

Dans la troisieme partie, nous avons analysé le probléme. C’est dans ce cadre que
nous avons réalisé une analyse fonctionnelle pour posséder aux solutions
technologiques aprés on a fait le choix des élements pour les modéliser sur
SolidWorks.

Enfin la derniére partie a éte réserve aux calcul et dimensionnement des déférentes

¢éléments de notre banc d’essai.

Toutes ces étapes mentionnées précédemment nous permettre d’entamer sans

probléme la réalisation de ce banc d’essai.

Enfin, ce travail a été pour nous une occasion pour améliorer nos connaissances en
matiére de conception et dimensionnement et surtout le pratique sur le logiciel de
CFAO SolidWorks et d’avoir une initiation au domaine de 1’analyse vibratoire et

acoustique.

Les perspectives futures Nous espérons que les futurs étudiants de master termineront

la réalisation de ce banc d’essai.
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No.

ARTICLE NUMERO DE PIECE QTE
1 arbre 1
2 ACOUPLEMENT 1
3 SPARKER 1
4 balourd 1
5 SKF - 61801 6
7 SKF - 61802 1
8 support palier 6
9 Arbre 1 1
10 support palierl 1
11 ACOUPLEMENTI 1
12 Washer ISO 7092 - 6 10
13 I]Sé?CAfOM—MéxCSOx 4
14 ISO - 4034 - M6 - S 1
15 ISO - 4034 - M6 - C 1
16 3 842 992 889/50mm 22
17 ISO 4762 M5x 12-12S 18
18 ISO 4762 M4 x 16 - 16S
19 locket
20 Arbre 2 1
21 Arbre 3 1
22 Arbre 4 1
23 petit POULIE 1
24 GRAND POULIE 1
25 PIGNO 1 1
26 LA ROUE 2 1
27 PIGNO3 1
28 3 842 992 889/50mm 16
29 Courroie 1
30 LA ROUE 4 1
31 moteur 1
37 |152(210642-M5x12- 4
33 gSO7O45—M5x8—Z— 4
34 |182%7O45—M5x12—2— 4
35 ISO 7042-M5-S 4
36 structure mobile 1
37 cage 1
38 ISO 4029 - M5 x 25-S 7
39 poigné 1
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