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Résumé

Le présent travail comporte une étude et une concéption
en vue de la réalisation d’un moto-variateur-réducteur.

C’est un systéme d’entrainement a vitesse variable
réglable en marche permettant une variation continue de
la vitesse de rotation a la sortie.

I1 est composé d‘un moteur électrique, d‘un variateur
et d‘un réducteur de type mécanique.

Abstract

This work is devoted to the study and design of a
driving variable speed system. Its speed is adjustable
allowing a continious variation of the output speed.
This system consists of an electrical motor, a speed
variator and a mechanical reduction system.
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PREFACE
Les mots peuvent s'accorder pour former une enveloppe
doctrinalisante autour des systémes qu'ils appellent mécaniques.
Enveloppe utile aux développements.
Quels seront les prochains néologismes dans les mouvements

passionés en maints endroits, inspirés par les marchands qui doivent
tester leur clientéle sur la série du declin et de la nouveauté.
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La motorisation de nombreuses installations industri-
elles, exige des systémes d'entrainement, des valeurs de couple et de
vitesse de rotation bien adaptées et ceci aux fins de satisfaire aux
exigences de fonctionnement de ces installations.

La force motrice est souvent disponible sur l'arbre de sortie
des moteurs classiques. Mais dans bien des cas, ces moteurs utilisés
seuls ne satisfont pas nécessalrement aux besoins des machines.

En effet, le couple moteur peut étre trés peu supérieur au
couple correspondant a4 la puissance maximale de la machine. Les fonc-
tions de cette derniére pouvant nécessiter un couple beaucoup plus
€élevé dans le cas des machines soulevant des charges par exemple, des
vitesses de rotation différentes dans le cas d'une machine-outil,
imposées par la nature du corps & travailler et un asservissement con-
tinu de la vitesse d'un convoyeur & bande dans une chaine de produc-
tion afin d'optimiser celle-ci.

La solution de ces différentes situations a été 1'adjonction
au moteur, respectivement, d'un réducteur de vitesses, d'une boite de
vitesses et d'un variateur de vitesses.

Notre présente étude essaiera de cerner le probléme de varia-
tion continue de la vitesse et de mettre au point le mécanisme mnéce-
ssaire, qui remplira au mieux cette fonction tout en satisfaisant
les contraintes techniques de conception et de réalisation.
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L'environnement futur du moto-variateur-réducteur,
suggére les valeurs suivantes de certaines grandeurs

* La puissance a l'entrée : 1.1 KW.
* La vitesse de rotation synchrone : 1500 tr/mn.
* La plage de vitesses utile entre 300 tr/mn et 500 tr/mn.

I1 exige en outre, que sa liaison avec le mécanisme, se fasse
avec des brides de fixation.

L'étude et 1la conception du mécanisme, devront tenir compte
des impératifs suivants

* Les moteurs électriques sont disponibles chez l'entreprise
ENEL.

* Le réseau d'alimentation en électricité est triphasé.

* Le mécanisme devra étre réalisable & 1'atelier de mécani-
que de 1'école nationale polytechnique.
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I.1 INTRODUGTION

A partir d'un moteur électrique, d'un variateur de vi-
tesse et d'un réducteur, nous pourrons constituer, par 1'accouplement
en série, les systémes d'entrainement suivants :

Un moto-réducteur MR.
Un moto-variateur MV,
Un moto-variateur-réducteur MVR,
Un moto-réducteur-variateur MRV.

* % * %

MR sortie fixe

MV sortie variable
Moteur

MVR -» sortie variable

MRV -+ sortie variable

Fig 1.1 - Systémes d'entrainement.

Le moto-réducteur permet d'obtenir un couple élevé a la sor-
tie, aux dépends de la vitesse de rotation qui diminue.

Le moto-variateur permettra une variation continue de la vi-
tesse de rotation sur une plage donnée, sans pour autant changer le
couple de fagon appréciable.

Le moto-variateur-réducteur rassemble ces deux caractéristi-
ques et permettra d'obtenir un couple élevé variable a la sortie.

Etant d'un emploi peu répandu et faisant appel a4 un variateur
de type mécanique seulement, le moto-réducteur-variateur voit ses
capacités limitées par le variateur disposé & ce niveau, celui-ci ne
pouvant transmettre les couples élevés du réducteur avec un rendement
satisfaisant.

Nous présenterons dans ce chapitre, chacun de ces consti-
tuants en donnant l'essentiel de leurs caractéristiques.



1.2 LES'MOTEURS UTILISES

Les connaissances actuelles en matiére d'électrotechni-
que ont permis la mise au point de machines motrices électriques
diverses. Nous distinguerons les moteurs asynchrones, synchrones et
les moteurs & courant continu,

L'importance du moteur asynchrone peut étre déduite d'une
statistique qui indique que 60% de 1'énergie électrique absorbée est
transformée en énergie mécanique [1].

Les seuls concurants des moteurs asynchrones sont les moteurs
synchrones utilisés dans des cas spéclaux et les moteurs & collecteurs
pour courant continu ou altérnatif.

La prépondérance des moteurs asynchrones par rapport aux
autres moteurs est die aux inconvénients présentés par ces derniers

* Pour le moteur synchrone classique, la nécessité de 1'accrochage
sur le réseau.

* Pour les moteurs & collecteurs, le prix et la fragilité relative
du collecteur.

Dans sa formule la plus classique, le moteur asynchrone comp-
rend un rotor et un stator. Le bobinage du stator peut étre polyphasé.
Celui du rotor peut étre mono ou polyphasé.

Le bobinage du rotor peut avoir deux aspects différenciant
ainsi deux classes de moteurs

* Moteurs & bagues ou a rotor bobiné.
* Moteurs 4 cage ou a rotor en court-circuit.

Le prix des moteurs & cage est inférieur A& celui des moteurs
a4 rotor bobiné (supression des bagues, des balais, du rhéostat et du
probléme de 1'échauffement du rotor). Ils remplacent ceux-ci jusqu'aux
plus grandes puissances (environ 10 MW ) [1].

Les moteurs & rotors bobinés sont réservés aux cas spéciaux.

Nous donnerons dans ce qui suit les caractéristiques généra-
les relatives aux moteurs et nous verrons particuliérement le moteur
asynchrone triphasé a rotor en court-circuit et le moteur & coll-
ecteur pour courant continu.



I.2.1 Caractéristiques relatives aux moteurs électriques

I.2.1.1 Classes d'isolation

La classe d'isolation B est la plus courante. Cela si-
gnifie qu'en partant d'une température ambiante de 40 degrés célcius,
1'augmentation de température du bobinage ne doit pas dépasser 80 de-
grés. Pour un flux d'air de refroidissement 40 degrés nous avons [2]

* Classe d'isolation B : température limite 80 degrés.
* Classe d'isolation F : température limite 105 degrés.
* Classe d'isolation H : température limite 125 degrés.

I.2.1.2 Degrés de protection

En fonction des caractéristiques de 1'environnement au-
quel ils sont soumis (atmosphére humide, corps corrosifs, projections
ou jets d'eau, dépot de poussiére...) les moteurs sont dotés de l'un
des degrés de protection IP44, IP55, IP65. En plus de la protection
anticorrision accrue pour les éléments métalliques et de 1'imprégna-
tion supplémentaire des bobinage (protection contre l'humidité et les
acides) (voir détails en annexe 1).

I.2.1.3 Perte de puissance dépendant de la température

ambiante et de l'altitude

La puissance nominale d'un moteur dépend de la températ-
ure du flux d'air de refroidissement et de 1l'altitude. La puissance
nominale est valable jusqu'ad 1000 m et une température ambiante de 40
degrés. En cas de dépassement des valeurs maximales, 11 faut réduire
la puissance nominale du moteur selon le diagramme de la figure 1 de
l'annexe 1 [3].

I.2.1.4 Conditions de service

La puissance nominale est toujours liée a une nature et
une durée de service. Normalement les moteurs sont prévus pour un ser-
vice continu S1, c'est a4 dire un travail sous charge constante dont la
durée suffit pour atteindre 1'état d'équilibre thermique.

Une autre nature de service est le service intermittent de
durée limitée et faite de cycles identiques (se reporter a " Services
types " en annexe 1).

I.2.1.5 Présentation mécanique

Les moteurs peuvent étre fixés sur l'installation a par-
tir de pattes de fixation ou de brides & trous lisses ou taraudés. En
outre, ils peuvent adopter wune position horizontale ou verticale. La
figure 1.2 donne quelques dispositions normalisées [2]
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Moteurs a bride de
fixation a4 trous lisses

Moteurs a bride de
fixation a4 trous taraudés

Fig 1.2 - Présentation mécanique du moteur.

I.2.1.6 Choix du moteur en fonction du couple résistant de

l'inertie et de la cadence de démarrage

Chaque moteur est choisi en fonction de sa charge ther-
mique [3]. Le cas d'application rencontré fréquement est le moteur ne
demarrant qu'une fois, n'ayant pas a accélerer des masses importantes
et n'étant pas soumis & de grandes variations de charge (servise S1).
La puissance nécessaire définie & partir du couple résistant est éga-
le & la puissance nominale du moteur. Le cas d'application d'un moteur
avec démarrages fréquents ayant d'importantes masses A& entrainer avec
couple résistant faible est presque aussi fréquent. Dans ce cas, c¢'est
le nombre de démarrages qui est déterminant pour le choix.

Par les nombreuses mises en route, il y a échauffement impor-
tant du moteur di au fort courant de démarrage.

I.2.2 Moteur asynchrone triphasé 4 rotor en court-circuit

Le comportement au démarrage de ce moteur est défini par
la courbe couple/vitesse. Comme les résistances rotoriques dépendant
de la vitesse, on obtient pour ce type de moteur des valeurs de couple
pendant 1'accélaration variant en fonction de la vitesse selon fig 1.3

[3].
c ¢

Cd
Cd : Couple démarrage
Cdm : Couple de démarrage minimum
Cmax: Couple maximum Cn
Cn : Couple nominal du moteur
Cec : Couple de chage
Ce
Point de
stabilisation
1000 2000 3000 n
(tr/mn)

Fig 1.3 - Courbe spécifique au moteur asynchrone
triphasé a 2 péles.
o U s



Le moteur parcourt, a chaque mise sous tension, cette courbe
du couple jusqu'a la stabilisation. Les points de travail correspon-
dent aux points d'intersection entre la courbe de charge et la courbe
du moteur.

Les caractéristiques nominales du moteur asynchrone triphasé
a rotor en court-circuit sont les suivantes [2]

* Cotes d'encombrement.

* Puissance nominale.

* Durée de service.

* Vitesse nominale.

* Intensité nominale.

* Tension nominale.

* Facteur de puissance cos(‘¢).
* Mode de protection.

* Classe d'isolation.

Les moteurs asynchrones triphasés a rotor en court-circuit
mono-vitesse sont généralement en quatre (04) pdles. Le niveau sonore
des moteurs 2 poles étant plus élevé. Les moteurs, & nombres de pdles
important (6, 8, ...) pour une méme puissance, sont d'un encombrement
supérieur [3].

* En notant ns la vitesse synchrone et £ la fréquence du réseau
et p le nombre de palires de pdles alors

60 £
ns =

(r/min) (1.1)
P

La vitesse nominale du moteur nnom sous puissance nominale
est toujours inférieure a4 la vitesse synchrone ns. La différence entre
la vitesse synchrone et la vitesse effective est le glissement.

Pour les petits moteurs, par exemple de puissance de sortie
de 0.25 KW, le glissement est d'environ 90 %. Pour une puissance de
sortie de 15.0 KW, il n'est que de l'ordre de 3 % par rapport a la
vitesse synchrone [3].

* Le rendement et le cos(Q) des gros moteurs sont supérieurs a
ceux des petits moteurs. Ils varient également avec la charge.
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I.2.3 Moteur & collecteur pour courant continu

Pour son fonctionnement, le moteur A& courant continu né-
cessite un redresseur-régulateur 4 tension de sortie continue. La
tension et le courant sont transmis au rotor respectivement par 1'in-
termédiaire de balais et du collecteur. Comme les balais sont des pié-
ces d'usure, le moteur A& courant continu demande un minimum d'entre-
tien a des intervalles de temps réguliers. De par ses possibilités de
réglage, le moteur & courant continu est wun élément indispensable de
l"automatisme. Selon le mode de branchement de 1l'excitation, on dis-
tingue deux variantes fondamentalement différentes dans leurs caracté-
ristiques couple/vitesse. La fig 1.4 représente les courbes du couple
correspendantes [3]. Les moteurs a courant continu & excitation sépa-
rée sont utilisés le plus souvent.

1!

Vitesse

nn Q;:ziitation séparée

excitation série

In courant d'induit

Fig 1.4 - Courbes vitesse/courant (couple de rotation)
de moteurs a courant continu.

* Pour la variation de la vitesse, on utilise en général une
tension d'induit variable avec un courant d'excitation constant.

* Le nombre de démarrage admissible des moteurs & courant con-
tinu est limité par

L'échauffement du bobinage.
La charge du collecteur.

Selon son utilisation, le moteur A& courant continu démarre
avec un courant de démarrage de 1 & 2 fois le courant nominal.
L'échauffement da aux démarrages est donc moins important que celui du
moteur asynchrone qui absorbe lors d'un démarrage direct 5 & 6 fois
1'intensité nominale (3].



I.3 LES VARTATEURS DE VITESSE

Pour réaliser une fonction quelconque sur une machine
donnée, il existe une vitesse optimum qui est la vitesse 1la plus éle-
vée permise simultanement par la construction de la machine, la nature
des outils, les matériaux mis en oeuvre et la finition désirée.

C'est la vitesse qui assure la meilleure productivité.

Un point important dans le fonctionnement de certaines machi-
nes a grande inertie est la question de démarrage.

Le variateur de vitesse permet d'amener progressivement et
de fagon continue la vitesse de la machine & sa vitesse idéale d'uti-
lisation.

Indépendamment des qualités que doit présenter tout organe de
transmission, le variateur de vitesse doit répondre aux exigences par-
ticuliéres suivantes

- gamme de vitesse étendue;

- simplicité de la commande;

- rapidité de la variation;

- stabilité de la vitesse en fonction de la charge.

I1 existe différents types de variateurs. Nous les classerons
de la fagon suivante

- Les variateurs mécaniques comprenant :
* Les variateurs 4 tambours coniques.
* Les mécanismes & friction " métal sur métal ".
* lLes mécanismes a4 poulies extensibles utilisant
des courroies trapézoidales " standard " ou " larges ";
des courroies composites;
des courroies métalliques articulées
- Les variateurs électroniques comprenant
* Les variateurs 4 convertisseurs de fréquence.
* Les variateurs & redresseurs-régulateurs.
- Les variateurs hydrauliques comprenant :
* Les variateurs hydrostatiques.

* Les variateurs hydrodynamiques.
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I.3.1 variateurs mécaniques

I.3.1.1 Variateur 4 tambours coniques

Ce wvariateur est constitué de deux tambours coniques a
axes paralléles, orientés téte-béche et reliés par une courroie plate,
droite ou croisée, pouvant étre déplacée d'une extrémité a 1'autre
(Eig 1.9).

Lorsqu'on examine la position de la courroie sur les deux
cones, on constate que le plan moyen des deux brins libres n'est pas
perpendiculaire aux axes des cones : la courroie se déporte latérale-
ment d'une certaine quantité vers la grande base de chaque céne. Pour
cette raison et afin d'utiliser les coénes sur toute leur longueur, on
décale ceux-la dans le sens longitudinal d'une certaine quantité m au

moins égale a d.
-

=

‘_/’JJ—”Jh

(b)

Fig 1.5 - Variateur a tambours coniques.

1.3.1.2 Mécanismes & friction " métal sur métal "

Dans ces appareils, les wvariations progressives de vi-
tesse sont obtenues par le roulement de piéces métalliques 1les unes
sur les autres, une pression appropriée assure le couple a transmettre
(fig 1.6).

™

=
%

(a) (b) (c)

0
I
|

Fig 1.6 - Les mécanismes a friction.

= T3 =



Ce type d'appareils comportent un ou plusieurs rouleaux bi-
coniques se déplagant radialement entre des plateaux primaires et se-
condaires.

Un dispositif & rampes assure automatiquement une pression
des plateaux sur les galets, proportionnelle au couple résistant.

La fig 1.6 (a) montre la réalisation des modéles 0.15 a 3 cv,
ne comportant qu'un rouleau biconique se déplagant entre un plateau
moteur et un plateau récepteur.

Les modéles de puissances supérieures sont représentés a la
fig 1.6 (c). Ils comportent 4 rouleaux biconiques.

Par leur conception, les actions et les réactions sur les
plateaux moteurs, les plateaux récepteurs et les rouleaux biconiques
s'équilibrent, et il n'y a ainsi aucune réaction sur le bati.

Ces variateurs peuvent transmettre une puissance constante a
toutes les vitesses secondaires avec un rendement moyen supérieur a
90 ¢ et ont des possibilités de surcharges importantes. Le couple
transmissible & petite vitesse par ces appareils est six fois plus
grand que le couple admissible a grande vitesse [4].

Les types fabriqués en série couvrent une gamme de puissan-
ces de 0.15 ¢cv a 6 cv avec un réglage de vitesse dans le rapport 1 a
6. Les vitesses de sortie sont de 200 a 1700 tr/mn pour une vitesse
d'entrée de 1400 tr/mn [4].

La commande de la variation de vitesse peut étre réalisée ma-
nuellement ou par servo-moteur.

I.3.1.3 Mécanismes & poulies extensibles

Les figures 1.7 et 1.8 représentent les différentes dis-
positions utilisées. Elles peuvent se résumer comme suit

* Mécanismes sans carter : composés exclusivement de poulies
extensibles

- Une seule poulie extensible sur 1'arbre moteur.

- Deux poulies extensibles dont une sur 1'arbre moteur et
1'autre sur 1'arbre récepteur.

- Deux poulies extensibles sur le méme axe.



(a) (b) (c)

Fig 1.7 - Mécanismes a poulies extensibles sans carter.

* Mécanismes sous carter :

- Un seul flasque d'une poulie est réglable; fig 1.8 (a).

- Les deux poulies extensibles ont chacune un flasque
réglable; fig 1.8 (b).

L1 _ L

1’
i
L]

L]
J
I
i
1

Coescs

1
 e—|
(

T

(a) ' (b)
Fig 1.8 - Mécanismes & poulies extensibles sous carter.

- Deux poulies commandées sous carter avec changement de
vitesse.

- Deux poulies sous carter dont une sur 1l'arbre moteur
avec changement de vitesse et l'autre sur l'arbre réce-
pteur (libre).



Tous ces dispositifs de variation de vitesse utilisent la
courroie comme organe de liaison; ils fonctionnent donc & sec. Ils ne
sont réglables qu'en marche.

a) Mécanismes 4 poulies extensibles utilisant des courroies
trapézoidales standards ou larges

Ces poulies sont du type " A& arbre traversant " et se
composent essentiellement d'un arbre-moyeu sur lequel sont clavetés
deux groupes de flasques, 1l'un fixe et 1l'autre mobile axialement. Le
déplacement de ce dernier est commandé par un couple vis-écrou que
deux roulements permettent d'immobiliser en rotation.

L'écartement des flasques détermine 1le diamétre d'enroule-
ment.

Ces poulies, qui utilisent les courroies trapézoidales larges
permettent de constituer des transmissions comportant

- soit deux poulies & diamétres variables (cas général);

- soit, & défaut, une seule poulie & diamétre variable et une
poulie & diamétre fixe, la tension étant assurée par un
galet tendeur oscillant.

Ce type de poulies permet de transmettre des puissances
atteignant 200 cv, la vitesse pouvant varier dans le rapport de

(plage 1:5) avec 2 poulies variables.

-2a3
9 a4 11 (plage 1:22) avec une seule poulie variable [4].

b) Variateurs a courroies composites

Ils ne différent des variateurs a courroies trapézoidales
que par la nature de la courroie. Leur forme générale est toujours
trapézoidale, a4 part que la vitesse d'attaque de ces appareils est
plus basse que celles des variateurs a courroies trapézoidales.

c) Variateurs & courroies métalliques articulées

Ces appareils comportent deux poulies spéciales dont on
peut faire varier les diamétres Chaque poulie se compose de deux flas-
ques coniques opposés, clavetés sur un arbre et mobiles axialement.

Les disques sont rainurés radialement et sont réunis par une
chaine spéciale a4 pas variable qui épouse la forme des dents. Si les
disques s'écartent, la chaine descend et son diamétre d'enroulement
diminue, et si les disques se rapprochent, le résultat est inverse.
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La chaine est constituée de maillons évidés transversale-
ment. L'alvéole de chaque maillon contient un paquet de lamelles de

méme longueur pouvant coulisser librement pour épouser la denture des
disques.

Ceux-ci sont commandés simultanement par deux paires de le-

viers qu'on déplace en agissant sur le volant situé a 1'extremité du
carter,

ik

IR

N
L

o

i
I

Fig 1.9 - Variateur & courroie métallique articulée.

I.3.2 Variateurs électroniques

On peut distinguer deux types de variateurs électroni-
ques

- Le convertisseur de fréquence utilisé avec wun moteur
asynchrone.

- Le redresseur-régulateur utilisé avec un moteur a cou-
rant continu.

I.3.2.1 Convertisseur de fréquence

Ses fonctions sont obtenues par l'utilisation de semi-
conducteurs de puissance tels les transistors et les thyristors. Il
peut délivrer wune fréquence variable réglable, la tension de sortie

variant proportionnellement A celle-ci. On obtient ainsi une variation
de la vitesse de rotation.

I1 existe trois groupes de convertisseurs [3]

Le convertisseur direct



‘Surtout utilisé pour des puissances a partir de 500 kW,
par exemple, dans les cimenteries et pour les trains de
laminoires.

Le convertisseur a tension continu :

Le plus souvent utilisé pour des puissances de 0.1 a
500 KW, pour des ventilateurs, pompes, groupes d'entrai-
nement et surtout lorsqu'il faut un entretien minimum
et/ou un indice de protection élevé et/ou des vitesse
élevées.

Le convertisseur a courant continu :

Utilisé dans la plage de puissance de 20 a 1000 kW, pour
des centrifugeuses, groupes de levage de convoyage.

I.3.2.2 Redresseur-régulateur

I1 permet 1l'alimentation du moteur A& courant continu et,
selon 1l'application, sert pour la variation de vitesse par variation
de la tension d'induit ou pour la régulation de vitesse.

Un point de distinction pour les redresseur-régulateurs est
la technique utilisée

Redresseur-régulateurs autonomes : utilisant une source de
courant A& tension continue constante. Leur plage de pui-
ssance de sortie est limitée a 15-20 kW [3].

Redresseur-régulateurs synchronisés sur le secteur : les

plus performant de ce type utilisent un secteur triphasé

[2].

I.3.3 Variateurs hydrauliques

Il existe deux groupes de variateurs hydrauliques : les
variateurs hydrostatiques et les variateurs hydrodynamiques.

I.3.3.1 Variateurs hydrostatiques

I1 s'agit de transmissions volumétriques entre une pompe
et un moteur volumétriques. La variation de la vitesse est obtenue en
jouant sur la variation du débit en utilisant, soit une pompe & débit
variable, soit un moteur a débit variable, soit encore une pompe et un
moteur tous les deux a débits variables.

De telles transmissions présentent 1'avantage d'une grande
souplesse de réglage et assurent, en général, la possibilité de ren-
versement de marche.
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Leurs. principaux inconvéniants sont leur faible rendement
(69 a 90 %), leur bruit, leur poids, leur volume et leur prix qui
reste élevé.

Elles sont fréquement utilisées sur les machines-outils et
pour la commande des gouvernails et des tourelles de tir des bateaux
de guerre.

Actuellement, trois grands types de transmissions hydrostati-
ques sont utilisés : les types a palettes, les types & pistons axiaux
et les types a pistons radiaux.

Les wvitesses de fonctionnement de ces différents types ne
sont pas les mémes. Les machines & pistons peuvent donner le couple de
pleine charge pour des vitesses trés faibles. Lorsqu'on recherche
avant tout la compacité, les machines a pistons axiaux font preuve
d'une suprématie marquée. La gamme de puissance peut étre comprise
entre 10 et 200 kW [1].

I.3.3.2 Variateurs hydrodynamiques

Ils utilisent des accouplements hydrodynamiques & rempli-
ssage modifiable en marche aux fins de régulation sans palier de la
vitesse de rotation et sans usure de transmission.

Le coupleur transmet l'énergie fournie par 1'intermédiaire
des forces dynamiques d'un fluide en mouvement qui circule dans une
chambre de travail fermée, entre la roue de la pompe et la roue de la
turbine du méme type.

Cette circulation de travail dans le coupleur est maintenue
par une pompe tournant continuellement, qui refoule, dans la chambre
de travail, le fluide provenant du réservoir placé sous le coupleur.
Le volume de fluide dans la chambre de travail, qui est déterminant
pour la vitesse de rotation a régler du cdété sortie du coupleur, dé-
pend de la position de l'écope disposée dans la chambre de puisement.
La capacité d'absorption de 1l'écope est bien plus importante que le
débit de la pompe, ainsi des temps de réaction trés courts peuvent
étre atteints pour les opérations de commande.

Parmis les avantages de ces variateurs, on citera la transmi-
ssion sans usure de puissance au moyen de l'énergie cinétique du flui-
de pouvant étre une huile de qualité courante, 1l'accélaration souple
ménageant le moteur et la machine méme si les masse & entrainer sont
importantes, la variation de vitesse & haut rendement par le systéme
de déplacement d'écope (0.96 a 0.98) impliquant une économie de pui-
ssance et la supression d'organes limiteurs a4 grande usure.

Dans le cas normal, les plages de variation sont 1:4 et 1:5
sur les installations dont le couple est de forme parabolique et dans
la plage 1:2 (au maximum 1:3) sur les machines qui ont un couple cons-
tant [5].

La gamme de puissance couverte par ce type de variateurs est
trés vaste. Selon 1'importance du coupleur, les puissances peuvent
étre tres élevées (jusqu'a environ 60 000 kW).
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Les domaines d'application sont spécifiques; ceux sont : la
régulation des pompes d'alimentation de chaudiéres dans les centrales
atomiques et les centrales marchant aux carburants fossiles, soufflan-
tes centrifuges pour chaudiéres, pompes 4 eau condensée et de réfrigé-
ration, compresseurs, concasseurs de charbons, pompes de pipe-lines,

etc.

I.4 Réducteurs de vitesse

Dans les équipements mécaniques, le réducteur est utilisé
pour réduire la vitesse de rotation, augmenter le couple moteur et per-
mettre de changer la direction et/ou le sens de la transmission de la
puissance ou de répartir la puissance disponible entre plusieurs ma-
chines.

Les réducteurs sont fabriqués en diverses configurations
- un ou deux arbres de sortie;
- sortie parallele ou & 90°;

- muni d'un moteur électrique intégré ou non;

et ils couvrent des rapports de réduction et des gammes de puissances
trés variées.

Quatre types d'engrenages rentrent dans la fabrication des
réducteurs. Ils ne permettent cependant pas d'arriver & n'importe quel

agencement.

I.4.1 Réducteurs 4 engrenages cylindriques

* (Arbre d'entrée et arbre de sortie paralléles)

Les engranages cylindriques sont & dentures droites,
hélicoidales ou a chevrons.

Avec ce type de réducteur, on obtient des réductions de 1:1
a 7:1 par étage. On obteint ainsi une gamme de réductions de 3:1 a
40:1 avec des réducteurs & 3 étages et de 150:1 & 900:1 avec des
réducteurs & 4 étages [6].

1.4.2 Réducteurs 4 vis sans fin

* (Arbre d'entrée et de sortie perpendiculaires)

Avec ce type de réducteurs, on peut réaliser des réduc-
tions de 5:1 4 60:1 par étage.

* (Arbre d'entrée et de sortie paralléles
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Ceux sont les réducteurs a 2 étages. Il est possible avec
ce type de réducteurs d'obtenir des réductions normalisées aussi éle-
vées que 200 000:1 [1].

I.4.3 Réducteurs 4 trains planétaires

* (Arbre d'entrée et de sortie paralléles ou coaxiaux)

Avec ce type de réducteur, on peut réaliser une réduction
maximale de 10:1 par étage, mals avec les réducteurs a trains plané-
taires 4 action différentielle, on peut atteindre des rapports de ré-
duction variant de 1:1 a 50 000:1 [6].

I.4.4 Réducteurs & engrenages coniques

(Arbre d'entrée et de sortie perpendiculaires)

Avec ce type de réducteurs, on peut réaliser des réduc-
tions variant de 1:1 & 5:1 [6].

I.4.5 Choix du réducteur

Aprés avoir déterminer le type d'engrenages, il faut
choisir un réducteur dont la capcité de charge sera satisfaisante. Il
faudra donc connaitre les caractéristiques du moteur et de la machine
4 entrainer afin de déterminer la classe de charge (fonctions des
chocs) et les conditions d'utilisation (fonction du nombre de départs
par jour, du nombre d'heures d'utilisation par jour, etc ..., et du
type de moteur).

On choisira a4 la fin un réducteur dont la capacité de tran-
smission du couple et de la puissance est légérement supérieure,
parceque les conditions d'utillisation changent et qu'il faut aussi
tenir compte de la surcharge lors des démarrages.



I.5 Conclusion

L'obtention d'un systéme d'entrainement A& vitesse varia-
ble pouvant se faire avec des mécanismes de natures assez variées, le
choix final du systéme se fera sur la base de compromis entre les

caractéristiques désirées, la fiabilité, le coiit d'obtention et la
disponibilité des composants.

A la lumiére de ces critéres, nous avons 4 notre portée le
choix d'un moteur fonctionnant sur un réseau triphasé et la réalisa-
tion d'un variateur et d'un réducteur de type mécanique.



CHAPITRE II : CHOIX D'UN MODELE A L'ETUDE




II.1 OBJECTIFS

Lors du développement du systéme d'entrainement & vi-
tesse variable satisfaisant au mieux aux exigences, nous devrons con-
sidérer comme essentielles les particuliarités suivantes

- Utilisation d'un moteur ENEL pour la motorisation.

- La conception du systéme devra tenir compte du fait que
sa future réalisation se fera avec les moyens de l'atelier
de mécanique de l'école nationale polytechnique.

- La construction devra étre simple et robuste, de prix de
revient le plus faible possible et d'encombrement le plus
réduic.

De ce qui précede, il est impératif de choisir :

- Le moteur ENEL portant la référence 890-100-0904-1041
(puissance 1.1 kW, vitesse synchrone 1500 tr/mn) [7].

- Un variateur de type mécanique, utilisant une courroie tra-
pézoidale crantée, large, montée sur des poulies coniques a
diamétres variables.

- Un réducteur de vitesse 4 engrenages cylindriques.

La construction sera de type modulaire. L'utilisation du va-
riateur mécanique pouvant alors se faire avec différents réducteurs de
vitesse.

Nous adopterons, pour l'encombrement minimum, une disposition
en U et pour la fixation 1'exécution B3.

II.2 CHAINE CINEMATIQUE

La figure (2.1) représente la chaine cinématique du sy-
stéeme d'entrainement A4 vitesse variable : le moto-variateur-réducteur.

T N ]

-]

T
,_m- PR
= T=
I e 2 |




Nous.ﬁouvons distinguer les trois éléments principaux :

Le moteur

(1).

- La transmission par courroie trapézoidale large (2).
- Le réducteur a engrenages cylindriques (3).

II.3 PRESENTATION DU MOTEUR

Le moteur

est du type

asynchrone, triphasé, & rotor en

court-circuit fabriqué par 1'entreprise ENEL (fig 2.2).
I1 répond aux exigences suivantes :

* % ¥ X F X%

Puissance a la sortie
Vitesse synchrone
Nombre de péles
Tension de réseau
Classe d'isolation
Degré de protection
Execution mécanique

: Pn = 1.1 kW.

: ns = 1500 tr/mn.
4,

: 380 v.

. B.

: IP44,

: BS,

I1 a en outre les caractéristiques suivantes [7]

* % % % % % %

Poids net

Moment d'inertie
Vitesse nominale
Rendement

Facteur de puilssance
Courant nominal
Couple nominal
Couple de démarrage

12 kg.

. 0.0028 kg.m"2.

1400 tr/mn.
74 %

: cos(¥Y) = 0.81.
: 2.8 A.

: 7.5 Nm.

: 15.75 Nm.

Fig 2.2 - Le moteur ENEL.
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II.4 PRESENTATION DU VARIATEUR

* Les poulies coniques extensibles sont composées de deux
flasques (14), (23) dont 1l'écartement (ou rapprochement) fait varier
les diamétres d'enroulement de la courroie et par la suite la vitesse
de celle-¢i.

* La commande simultanée des deux poulies est assurée par un
dispositif & vis et ressort de rappel (30), (10).

* La poulie motrice est montée en bout d'arbre. Elle est
constituée d'un flasque fixe en translation et 1ié totalement a
l'arbre par clavetage et vis de serrage (16), (18). Le flasque mobile
(23) est 1ié en rotation, par clavetage, avec le flasque fixe et 1li-
bre en translation avec guidage sur clavette (24). Le Déplacement de
ce flasque est commandé par la vis (30). En effet, le flasque mobile
est lié en translation avec la vis. Cette derniére, utilisant le car-
ter (1) comme écrou, permet de communiquer la translation au flasque
mobile par simple rotation de la manette (26). La course du flasque
est limitée d'un coté, par 1'épaulement de la vis, et de 1'autre, par
une butée constituée par un circlips (15).

* Le lien entre les poulies motrices et réceptrices est une
courroie trapézoidale large crantée, a contact oblique (19), montée
sous tension grice a l'effet du ressort (10).

* La poulie réceptrice est congue sur le méme principe que
la poulie motrice. En effet, le flasque fixe en translation (33) est
monté en bout d'arbre d'un coété, avec liaison pivot grdce au roulement
(36), et supporté de 1l'autre par un autre roulement (8) monté sur le
carter intermédiaire (2).

* Le flasque mobile en translation avec guidage sur clavette,
a un déplacement qui est toujours commandé par la vis et ce par 1'in-
termédiaire de la courroie gardant une largeur constante. Le ressort
équilibre le déplacement occasionné par la vis et cela pour garder
un axe moyen de la courroie toujours vertical.

* La transmission par courroie & rapports variables consti-
tuant le variateur est du type embrochable a la sortie. En effet, le
flasque (33) est creux. Il présente un alésage avec un mortaisage;
ceux-¢i afin de recevoir 1l'arbre claveté du réducteur.

IT.5 PRESENTATION DU REDUCTEUR

Le réducteur rassemble sous un carter étanche un étage
d'engrenages cylindriques a dentures hélicoidales (42), (51), suppor-
tées par deux arbres paralléles (59), (51), guidés en rotation par
les roulements (43), (50).

Le réducteur est entrainé par l'arbre (51) par lequel il
s'embroche avec le variateur.

- 26 -



La 1lubrification de ce mécanisme est assurée par barbotage
avec une huile courante.

Le carter (38) est fixé sur le bati grdce aux goujons (60).



CHAPITRE III : ETUDE ET CONCEPTION DU VARIATEUR DE VITESSE




III.1 ETUDE THEORIQUE DE LA TRANSMISSION PAR COURROIE

TRAPEZOIDALE

Les courroies trapézoidales sont caractérisées par :

- Une grande résistance a la traction die & leur mode de con-
struction,

- Une résistance au fluage élastique dae aux propriétés des
fibres de renfort.

- Un rendement élevé (pouvant atteindre 95%).

- Une durée de vie raisonnable.

De plus, si la courroie est crantée, il y a accroissement de
la fléxibilité et limitation de 1'échauffement.

III.1.1 Nomenclature et géométrie des courroies

La figure (3.1) illustre une transmission par courroie

brin tendu

Fig 3.1 - Paramétres d'une transmission par courroie.

dl
d2

nl, n2
Fl
F2
81, ©2

* % % % F %X X *

* ¥ X %
o o<g

diamétre de la poulie motrice.
diamétre de la poulie réceptrice.

: entraxe.
: vitesses de rotation.

traction du brin moteur.
traction du brin entrainé.
angles de contact entre la courroie et les poulies.

- coefficient de frottement entre la courroie et les

poulies.

: vitesse de la courroie.

largeur de la courroie.
épaisseur de la courroie.

Sechw) de ba wslfne .
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III.1.2 Rapport de vitesses

En supposant une transmission sans glissement :

wl nl d2
Rv = - -

w2 n2 dl

IIT.1.3 Longueur de la courroie

A partir de la figure (3.1) nous pouvons écrire :

0l = W - 2%8 _1 (d2 - dl1)
(3.2) o B = sgin —_
02 = “+ 2%R 2%a

La longueur de la courroie est alors :

(3.1)

(3.3)

Lp = \/a*a“z - (d2 - d1)"2 + 1/2%(d2*02+d1%*682) (3.4)

Pour faciliter les calculs, on utilise :
2
d2 - dl
- ( )

Lp = 2%a + —— *(d2 + dl) +
2 L4kg

IIT.1.4 Calcul des courroiles trapézoidales

(3.5)

Le fonctionnement de cette courroie est caratérisé par le

IIT.1.4.1 Analyse des forces

a) Tension de pose

coincement de celle-ci dans la gorge de la poulie. Ce coincement qui
accroit la force normale s'exergant entre la courroie et les parois de
la poulie, a pour effet d'augmenter la valeur des forces de frottement
engendrée.



On assimile la forme d'équilibre a celle d'une parabole (fig
3.4).

Si la fléche y est faible et la corde sensiblement horizonta-
le alors la tension de pose est [8]

FO = ml*g*a”2/8*y (3.6)

Avec ml : masse de la courroie par unité de longueur.

b) Tension de pose, tension de marche

En fonctionnement, les tensions sont:

* F1 > FO
F2 < FO 73
Fe
— /7 ) i i j
F1 i
F1 [

Fig 3.3 - Tensions en fonctionnement.
Soient e0, el, e2 1les allongements unitaires. D'aprés la loi
de Hook, nous avons les relations
e0 = FO/E*S
el = F1/E*S
e2 = F2/E*S
En faisant 1'hypothese :

el-e0 = e0-e2

c'est a dire F1-FO = FO-F2
alors
(F1+F2)
FO = e—m—m—m—m—— (3.7)
2

c) Traction dans la courroie

Pour mettre en évidence l'effet de coincement de la cou-
rroie dans la gorge de la poulie, nous calculerons 1le coefficient de
frottement équivalent.

I1 faut pour cela étudier les forces qui agissent sur un élé-
ment dO de la courroie dans le plan axial et radial (fig 3.4).
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<N

d
b/ /

Fig 3.4 - Forces agissant sur un élément de courroie trapézoidale :
a/ Dans le plan axial. b/ Dans le plan radial.
¢/ Polygone des forces dans le plan axial.
L'équilibre des forces dans le plan axial (fig 3.4.a, fig

3.4.c) permet de calculer 1l'action normale de la jante sur un élément
d0 de la courroie ainsi:

dQ = 2*dN*sin(0/2 ) (1)
avec ® angle de gorge de la poulie.

L'équilibre des forces horizontales s'écrit :

dF = 2%f*dN (2)
L'équilibre des forces verticales s'écrit :

dQ = F*de (3)
Les équations (1), (2), (3) donnent :

dF fxd®

- = fexd® (3.8)
F sin(0/2)

ou fe coefficient de frottement équivalent :

f
fe = — (3.9)
sin(0/2)

En intégrant 1'équation (3.8) nous obtenons 1'équation
d'Euler :
F1/F2 = exp(fe*0) (3.10)

Elle permet de déterminer la variation de la traction dans la
courroie en fonction de 1l'angle 6 (Fig 3.5).

Fig 3.5 - Variation de la traction dans la courroie en fonction de 6.
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IITI.1.4.2 Expressions des forces

En utilisant les équations (3.7) et (3.10), nous avons

F1+F2 F2
FO = - *(exp(fe*B)+1)
2 2
1
F2 = 2%F0 (3.11)
exp(fe*0)+1
et exp(fe*0)
Fl= 2%F0 (3.12)
exp(fe*x0)+1

La puissance transmise est donnée par :

Pn = (F1-F2)%v (3.13)
exp(fe*0)-1

Pn= 2*FO* * v (3.14)
exp(fe*x0)+1

La puissance transmise est proportionnelle & la tension de
pose FO.

b) Tension die & la force centrifuge

Pour un élément de courroie de longueur unitaire dont la
vitesse linéaire est v, la tension die a la vitesse centrifuge est :

Fc = ml*v"2 (3.15)

Lorsque nous tenons compte de la force centrifuge, 1'équation
(3.10) peut s'écrire :
Fl-Fc
= exp(fe*0) (3.16)
F2-Fc

ou encore
exp(fe*0)-1
F1-F2 = (F1-FD) *

(3.17)
exp(fe*0)

Nous pouvons noter que la tension provoquée par la force cen-
trifuge n'exerce aucune influence sur 1'adhérance de 1la courroie,
mais qu'elle a pour effet d'engendrer une contrainte de traction addi-
tionnelle.
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On admet généralement que pour une vitesse circonférencielle
v inférieure a 10 ou 15 m/s, l'effet de la masse peut étre négligé
[10].

En utilisant les équations (3.13), (3.15), (3.17) nous
pouvons déduire
Pn exp(fe*0)
Fl= —_ + ml*v"2 (3.18)
v exp(fe*xo)-1

Pour une puissance donnée, on a intérét & avoir Fl aussi fai-
ble que possible puisque Fl est la tension théorique maximale (trac-
tion) supportée par la courroie, cautionnant sa fatigue [8].

Or Fl dépent de trois variables indépendantes :

* Hypothése fe et O constants

Nous calculons dFl

dv
dFl -Pn exp(fe*0)

- + 2*%ml*v
dv v"2 exp(fe*x0)_A

Fl1 est optimale lorsque :

Pn exp(fe*0)
V = vo = (3.19)
2*ml exp(fe*0)-1

vo est donc une vitesse économique [8].
* Hypothése fe et v constants

Nous calculons dF1l
do

dFl exp(fe*0) Pa
= il W * (3.20)
do v (exp(fex0)-1)"2

dFl < 0 nous en déduisons que Fl décroit avec 1l'accroisse-
do ment de © .

* Hypothése @ et v constants

dFl < 0 Fl décroit lorsque fe croit d'ou 1l'intéret de re-
dfe chercher des courroies 4 coefficient d'adhérance

élevé.



III.l.AL3 Contraintes induites

La conception et le choix des courroies sont essentielle-
ment basés sur la capacité de ces derniéres & transmettre la puissance
requise, & une vitesse donnée et dans des conditions d'utilisation
déterminées. Le facteur limitatif est, en général, la traction que
peut supporter la courroie. Par ailleurs, la traction répétée et la
fléxion die a l'enroulement et au déroulement sur les poulies peuvent
entrainer la défaillance des courroies par fatigue.

I1 faut donc vérifier la résistance des courroies a la fati-
gue pour leur assurer une durée de vie satisfaisante.

a) Contrainte normale : dans le brin tendu gt = F1/S (3.21)
b) Contrainte die & la force centrifuge : Gc = Fc/S (3.22)
c) Contrainte die a la fléxion : Of = Ef*e/d (3.23)

avec Ef : module d'élasticité en fléxion de la courroie
d : diametre de la poulie.

d) Contrainte totale : E - e G Se + ¢ (3.24)

Pour que l'utilisation soit sécuritaire, il faut que ¥ soit
inférieur a ¢ adm, avec adm la contrainte admissible de la courroie.

III.1.4.4 Fréquence de passage

Pour assurer une durée de vie satisfaisante a la cou-
rroie, 11 faut tenir compte de la fatigue causée par la fléxion répé-
tée, die a son enroulement et a son déroulement sur les poulies.

Pour cela nous utilisons un parametre appelé fréquence de pa-
ssage défini par :
fr = v/Lp (3.25)

Les +valeurs pratiques sont de 5 & 10 par seconde pour les
courroies trapézoidales [8].

IIT1.1.4.5 Puissance transmissible

Elle dépend de la section de la courroie trapézoidale, du
diamétre de référence et de la vitesse angulaire de la petite poulie.
Des facteurs de correction sont introduits pour tenir compte, des
rapports de vitesse, de l'angle d'enroulement et de la longueur de la
courroie [9].

Elle est donnée en KW par la formule

Pt = k*(P1+P2+P3) (3.26)

ol -0/
k = 1.25%(1-5 ) ' (3.27)



Pl = dl*wl[Cl-C2/d1-C3*(dl*wl)"2-C4*log(dl*wl)] (3.28)
1
P2 = C4*wl*dl*log (3.29)
€2*1 (1/8 - 1)
Ca*xdl
1+10
P3 = dl*wl*C4*log Lr (3.30)
Lo

P1l: puissance transmissible de base en KW.

P2: puissance additionnelle pour le rapport de vitesses.

P3: puissance additionnelle pour la longueur de la courroie.
Lr: longueur réelle de la courroie.

Lo: longueur de base.

S = max(Rv,1/Rv)

Cl, C2, C3, C4: paramétres de qualité.

III.2 CONCEPTION DE LA TRANSMISSION PAR COURROIE TRAPEZOIDALE

Nous affecterons les indices 1, respectivement 2, aux ca-
ractéristiques de la poulie motrice et & celle de la poulie récep-
trice.

La courroie que nous utiliserons étant proposée par un fabri-
cant, nous nous référerons alors aux données de ses catalogues et ses
recommandations.

Nous présenterons les procédures générales de conception et
de vérification. Les données de base seront :

* La puissance & transmettre Pn = 1.1 KW.

* La vitesse de rotation minimale & la sortie du variateur :
n2 = 840 tr/mn.

* Les limites imposées par l'espace.

* Les conditions d'utilisations : pour un service continu de
8 h/j nous choisirons un coefficient de service Ks=1.1 [6].
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III.2.1 Calculs préliminaires

nvm Ko R e > nrm
nnom > —
-| VARIATEUR REDUCTEUR
Rv| nvn nrn
nnom: vitesse nominale du moteur nnom = 1400 tr/mn

nvm : vitesse maximale & la sortie du variateur nvm = 1400 tr/mn
nvn : vitesse minimale & la sortie du variateur

nrm : vitesse maximale & la sortie du réducteur nrm = 500 tr/mn
nrn : vitesse minimale & la sortie du réducteur nrn = 300 tr/mn

Rr : rapport de réduction
Rv : rapport de variation
Nous avons les relations : nvm
Rr = Rr = 2.8
nrm
nrm
Rv = Rv = 1.67
nrn
Alors nous en déduisons
nvn = 840 tr/mn

Le variateur fera varier la vitesse de fagon continue entre
1400 tr/mn et B840 tr/mn. C'est & dire une plage de variation de
1:1.67.

Nous ferons le calcul du variateur pour la vitesse de sortie
nvn, les efforts appliqués étant au maximum pour cette vitesse. La vis
de commande est en pleine ouverture et le ressort en compression
minimum.

La documentation technique de différents constructeurs
préconisent pour la puissance a transmettre une courroie normalisée
designée par W25.

Les dimensions de cette der%%ére sont représentée sur la fig

3.6, [9] : e %
=F"

Fig 3.6 - Dimensions de la courroie.
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IIT.2.3 Détermination des diamétres primitifs des poulies

Les diametres possibles sont représentés dans le tableau

3.7, (8]

dpl 71 75 80 85 90 95

Dp2 118 125 132 140 150 160

Rv 1.67 | 1.67 | 1.65 | 1.64 | 1.66 | 1.68

Fig 3.7 - Diamétres normalisés des poulies.

Le rendement de la transmission est optimal lorsque la vi-
tesse est comprise entre 5 et 25 m/s [8]. L'encombrement est un cri-
tere sélectif important. Nous faisons alors le choix suivant :

dpl = 75 mm

et : Dp2 = 125 mm

La plage de variation est alors : Rv = 1.67
et la vitesse linéaire est donnée par :

T *nl*dpl
v_——.—.—-

60
v = 5.498 m/s

IIT.2.4 Dimensions du profil de gorge

Les dimensions du profil de gorge sont normalisées [9].
La fig 3.8 donne les principales caractéristiques du profil de gorge :

1
|
|
I
|
|
t
|
|
a
|
|
|
I

Fig 3.8 - Dimensions du profil de gorge.
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III.2.5 Choix des dimensions globales des poulies

La combinaison de dpl et Dp2 assure la vitesse de sortie
mininale nvn. La combinaison de Dpl et dp2 devra assurer la vitesse de
sortie maximale nvm. Ils seront alors tels que :

Dpl

—_— -1
dp2
c'est & dire:

Dpl = dp2

L'augmentation du diamétre primitif de la poulie 1 devant
étre égal a la diminution du diamétre primitif de la poulie 2 alors :

dpl+Dp2
Dpl = dp2 =
2
Dpl = dp2 = 100 mm
Nous adopterons aussi :
b =3 mm
et : h=28.5 mm

III.2.6 Détermination de 1l'entraxe

La valeur recommandée pour l'entraxe est donnée par [6]
dp2 < a < 3*%(dp2+dpl)

Les fabricants conseillent un entraxe moyen de 205 mm.
Nous choisirons alors

a = 205 mm

IIT.2.7 Calcul des angles d'enroulement

A partir des équations (3.2) et (3.3), nous pouvons cal-
culer :

B = 7 deg

0l = 166 deg

02 = 194 deg



II1.2.8 Calcul de la longueur de la courroie et choix d'une

longueur normalisée

D'aprés 1'équation (3.4) : Lp = 727 mm

D'aprés [9], Lp est normalisée Lp = (800%16) mm
Nous adopterons alors

Lp = 784 mm

Alors les valeurs de l'entraxe et des angles d'enroulement
deviennent
- (0p2-dpl) "2
A = — * (dpl+Dp2) et B =
2 4

A = 314
B = 625

Une premiére évaluation de 1'entraxe est donnée par :
Lp-A
2 a' = 235 mm
Finalement la valeur de l}entraxe est donnée par :

B

a=2a'-

2%a’ a = 234 mm

En sachant que la variation de l'entraxe admise est de
a =1.2 mm. Les angles d'enroulement deviennent :

B = 6.13 deg

01 = 167.73 deg

02 = 192.27 deg

ITI.2.9 Calcul de la puissance transmissible par la courroie

A partir des équations (3.26), (3.27), (3.28), (3.29), et
en adoptant les coefficients de qualité [6]

* C1 = 2.205 E-1 C2 = 2.273
C3 = 1.759 E-8 C4 = 7.934 E-3
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et nous avons

* S = 1.67
* L = 784 mm
* Lo =727 mm
alors nous calculons :
K =0.97
Pl = 2.000 KW
P2 = 0.025 KW

P3 = 0.003 KW

alors la puissance transmissible totale sera :
Pt = 1.967 KW

III.2.10 Calcul de la puissance effective

La puissance effective sera :
Pef = Ks*Pn

Pef = 1.21 KW

La puissance transmissible par la courroie est donc supéri-
eure a la puissance effective. Le choix de 1la courroie W25 est donc
justifie.

III.2.11 Calcul de la fréquence de passage

En utilisant 1'équation (3.25), alors :
Fr = 7.01 1/s

C'est une valeur acceptable puisqu'étant inférieure a 10 1/s

(8].
III.2.12 Calcul des efforts
L'effort périphérique sur la poulie motrice est évalué
par
Pn
F = — F = 200N
v

L'effort périphérique sur la poulie réceptrice est donné par:
F'-“L*F
avec " le rendement de la transmission.
Nous disposons d'un coefficient Kp défini par :
Kp = l/rr( -1 ~ l-"K
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I1 est de 1'ordre de 4% pour les courroie trapézoidales [10]
alors :

“[- 0.96

Finalement :

F'= 192 N

En utilisant 1les équations (3.9), (3.18), (3.13) et (3.7),
nous obtenons la tension dans le brin tendu Fl, la tension dans le
brin mou F2 et la tension de pose FO0.

Pour les courroies en caoutchou 1le coefficient de frottement
est de 0.3 et la masse par unité de longueur est ml = 0.2184 kg/m [8].

Nous calculons alors : fe = 0.684

F1 = 237.8 N

F2 = 37.8 N

FO = 137.8 N

* La tension die & la force centrifuge Fc est :
Fc = 6.6 N

ITI.2.13 Calcul des contraintes

En utilisant les équations (3.21), (3.22), (3.23) et en
sachant que :
*S = 1.82 E-4 m™2
* Ef = 18 MPa [11]
alors

0 tl = 1.307 MPa

¢ t2 = 0.208 MPa

("c = 0.036 MPa

0'fl = 1.680 MPa

("£2 = 1.008 MPa




La contrainte admissible pour les courroies courantes est de
l'ordre de 50 MPa. La figure (3.9) représente la distribution des

contraintes.
{
[\
77

I

Fig 3.9 - Répartition des contraintes [10].

III.3 ETUDE DE LA POULIE MOTRICE

III.3.1 Calcul de l'arbre du flasque fixe (14)

Nous considérons l'action maximale de la courroie sur le
flasque. Celle-ci est au rayon minimum (tension inversement propor-
tionnelle au rayon).

° Z
VAL
N4
G _—f‘-'z) S R
(g Pﬁl \
BN \\ =
Rt {34 Oz ! l/‘f;‘
H-—Y B
3

Fig 3.10 - Forces appliquées.

Bilan des forces

Nous pouvons considérer 1l'arbre comme encastré au point O
d'ou les réactions
* Rxl, Ryl, Mex, Rzl, Mez
L'action de la courroie (19) se compose des forces

* N1, fe*Nl, (F1-F2)*sinR/2
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Les féactions du flasque mobile (23) sont déterminées a par-
tir de 1'équilibre de celui-ci, et sont :

* Ry2, Rz2

IIT.3.1.1 Etude de 1l'équilibre selon le plan vertical

Nous commencerons par déterminer 1'action normale de la
courroie sur le flasque. A partir des figures (3.10) et (3.11) nous
pourrons alors écrire :

i . 7 * Qv = 2*N1*(sinY+ fe*cos V)
e ‘__J/hQTQ avec Qv : la résultante sur 1'axe
¥ %ﬁn R %:E N2 vertical de Fl estZ. Alors :
N1l = (3.32)

2 %(sinVY + fe*cosV¥)
Et : .
Qv = (F1+F2)*cosB (3.33)

finalement :
(F1+F2)*cosB
N1 = (3.34)
2x(sinY + fe*cos¥)

Nous calculons alors :

N1 = 153.7 N

Fig 3.11 - Actions de la courroie.
Remarque : l'action horizontale de la courroie s'écrit :
* Qh = (F1-F2)*sinR (3.35)

Soit alors la figure 3.12

a —a‘\ . ‘l'\ —_—
. QM 3 %2
“ﬁr: ' i

L o - rjp, B
|
1

Fig 3.12 - Forces appliquées.
Nous avons les grandeurs suivantes
* a = 23.0 mm b = 36.3 mm c = 13.6 mm

* fe = 0.684
* Ry2 = 55.4 N



| *

Selon 1l'axe (ox)
Rxl - Nl*cosW + fe*Nl*siny = 0

Rxl = (cos¥ - fexsin¥ )*N1

Rxl = 126.1 N

| *

Selon l'axe (oy)
-Ryl + sinW *N1 + fe*cosV *N1 + Ry2 = 0

Ryl = (sinV¥ + fe*cosY )*N1 + Ry2

Ryl = 192.4 N

* La somme des moments des forces par rapport au point O est
nulle

-Mex +[(fe*sin? - cos Y )*rpl + (sinY + fe*cosy )*a]*Nl+(a + b)*Ry2 = 0

Mex = [(fe*sin¥ - cosy )*rpl + (sinV + fe*cosy )*a]*N1 + (a + b)*Ry2

Mex = 1.747 Nm

IIT.3.1.2 Etude de 1'équilibre selon le plan horizontal

- =
- (F“F?-)‘bl'rtﬁ
Rz1 —
"\) Mez A
7

[
z2
a b c

Z

Fig 3.13 - Forces appliquées dans le plan horizontal.
Nous avons les grandeurs :
* F1 = 237.8 N F2 = 37.8 N Rz2 =3.2 N R =6.13"

* Selon l'axe (oz)

-Rzl + (F1-F2)*sinR/2 - Rz2 = 0

Rzl = (F1-F2)*sinR/2 - Rz2

Rzl = 7.4 N
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* La somme des moments

nulle :

(F1-F2)*sinR
-Mez + *a - (a+ Db
2
(F1-F2)*sinf
Mez = *a - (a + b)

2

des forces par rapport au point O est

J*Rz2 = 0

*Rz2

Mez = 0.054 Nm

ITI.3.1.3 Calcul des moments fléchissants

* Selon le plan vertical

NgM

sz

B 8

JR

Fig 3.14 - Diagramme Mfz(x).

* Selon le plan horizontal

5
Wk

{ﬁ?z;s;@

r

R22

W*

Fig 3.15 - Diagramme Mfy(x).
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NB. Noter que o est ?ris en mm

* 0 < x < 23.0

Mfz = Ryl*x

Mfz = 0.192%

23,0 < x < 5

- Mex
X - 1.747

Mfz(a) = 2.700 Nm
9.3

Mfz = -Ry2#%(

Mfz = 0.055%

59.3 < x <7

a+b - x)
x-3.300

Mfz(a) = -Q.024 Nm
2.9

Mfz = 0

0 <x<23.0

Mfy = Rzl*x

Mfy = 0.007*

23.0<x <5

- Mez
x - 0.054

Mfy(a) = 0.118 Nm
9.3

Mfy = Rz2*%(a
Mfy = -0.003

59.3 < x <7

+ b - x)
*x + 0.192

2.9

Mfy = 0O



* Calcul du moment fléchissant résultant

]
Il est donné par : Mf = (Mfz"2(x) + Mfy"2(x)) (3.36)
Le moment fléchissant est maximal au point A. C'est la région
critique.
o]
Mfmax = (Mfz"2(a) +Mfy"2(a)) Mfmax = 2.718 Nm

III.3.1.4 Calcul du diamétre de l'arbre du flasque fixe

Selon 1la théorie de Von-Mises-Hencky, le moment réduit
s'écrit :

4
Mr = (Mfmax"2(x) + 3/4 * Mt“2(x))h' (3.37)
Avec Mt correspondant au couple nominal du moteur :
Mt = 7.5 Nm
Nous calculons alors
Mr = 7.041 Nm
Soient D et d les diamétres extérieur et intérieur de
1'arbre.

Nous avons adopté d = 24 mm.
Le module de résistance de la section est :

* Wo = 2%Wz = 2%Io/D (3.38)
Et % (D4 - d™4)
* Io = (3.39)
32

La contrainte réduite est donnée par :

Mr 32%Mr*D
» 0% - — (3.40)
Wz ' %(D"4 - d"4)

En utilisant la condition :
* Vre¥ adn (3.41)

avec U adm la contrainte admissible en traction du matériau,
nous obtenons alors

324Mr*D
* <" adm (3.42)
Tx(D*4 - d*4)

s



U adm ést évalué a partir de la relation pratique [6]
*0 adm = b*min ( 0.18%'r , 0.33%0e )  (3.43)
avec
. : 1 pour un arbre sans concentration de contraintes
* b =

{ 0.75 pour un arbre avec concentration de contraintes

Et : * U r : la contrainte de rupture
* © e : la limite d'élasticité

Nous avons utilisé un alliage d'aluminium ayant pour caracté-

ristiques
* 0 r =330 MPa (e = 200 MPa [12]

Nous trouvons alors : ¢ adm = 44.55 MPa

Le diamétre extérieur minimal sera alors donné par 1l'équa-
tion :
1.399 E8%D"4 - 225.312*%D - 46.434 > 0

Une résolution numérique donne alors
D > 24.6 mm

. -
Pour des raisons de conception nous avons alors adopte :

D = 36 mm

III.3.1.5 Vérification de la résistance des clavettes

* Vérification de la clavette du moteur (16)

. Au cisaillement: la clavette est de section 8%7 sur une
longueur de 36 mm. Le diamétre de 1'arbre est d = 24 mm.
- La contrainte admissible au glissement de 1'acier est
L adm = 60 MPa et la pression admissible est Padm = 150 MPa [11].
L'effort tangentiel

2*Cn
Ft = (3.44) Ft = 625 N
d
La contrainte de cisaillement :
Ft
T o e (3.45) | T = 11.16 MPa
S
C < 7 adm

. Au mattage :
. Au niveau du champ entre 1la clavette et l'arbre, et

entre la clavette et le moyeu les pressions sont respectivement :

- 48 -



Ft

//, . Pa = (3.46)
A NG a*l Pa = 4.340 MPa
/} ;
Ft Ft
// ' Pm = (3.47) Pm = 5.787 MPa
Fig 3.16 - Mattage. b*x1
Nous avons bien : Pa < Pm < Padm

La clavette du moteur est donc convenable.

* Vérification de la clavette de guidage du flasque
mobile (24)

Les calculs seront menésde la méme fagon avec la section 14%9
sur une longueur de 24 mm. Nous avons aussi d = 49 mm.
Nous obtenons successivement :

Ft = 306.1 N
T = 2.430 MPa

Nous avons bien : T < TLadm

Pa = 1.590 MPa
Pm = 2.120 MPa

Nous avons bien: Pa < Pm < Padm

La clavette du flasque mobile est donc convenable.

ITI.3.2 Calcul de l'arbre du flasque mobile (23)

S
T e
k

_E; Eﬁ ml
- L _ %Lﬂﬁa x
Kl L

3
Fig 3.17 - Forces appliquées.
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Bilan des forces

L'action du flasque fixe (14)
* Ryl.

Les réactions du roulement (29) radialement et axialement
sont respectivement :
* Ry2, Rx2.
L'action de la courroie (19) se compose de :

* N2, fe*N2, (Fl-F2)*sinR/2

III.3.2.1 Etude de 1l'équilibre selon le plan vertical

W
%)e N‘;_ wz Ir P 4
a5
A %3
C % » X
=% —
R Ry
Q b c d

Tr
Fig 3.18 - Forces appliquées dans le plan vertical.

Nous avons les grandeurs suivantes
* a =1.9 mm b =11.6 mm c = 38.3 mm d =13 mm

* fe = 0.684
* N2 = 153.7 N

* Selon l'axe (ox)
-Rx2 + N2%*cos W - fe*N2*sinV¥ = 0
Rx2 = (cosY - fe*sinW )*N2
Rx2 = 126.1 N
* Selon l'axe (oy)

-Ryl + sin¥ *N2 + fe*cosY *N2 - Ry2 = 0
Ryl = (sinV + fe*cosy )*N2 - Ry2
* La somme des moments des forces par rapport au point A est
nulle :
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[(siny + fe*cos¥ )*b - (cosy - fe*siny )*rpl]*N2 + Ry2#c = 0

[(cosy - fe*siny )*rpl - (siny + fe*cosy )*b]*N2
Ry2 =

c

Ry2 = 81.6 N

D‘Ol:l . Ryl - 554 N

ITI.3.2.2 Etude de 1l'équilibre selon le plan horizontal

2

AR

—

Rz,

FAR

Fig 3.19 - Forces appliquées dans le plan horizontal.
Nous avons les grandeurs :

* F1 = 237.8 N F2 = 37.8 N

* Selon l'axe (oz)

-Rzl + (F1-F2)*sinR/2 + Rz2 = 0

Rzl = (F1-F2)*sinf/2 + Rz2

Rz2 = 3.2 N
la somme des moments des forces Por mPPorl’ au
pt A est nulle ;
(Fj_.Fzgsinpcb _ Rzpo4c =0 Rzl = 17.9 N

2



ITI.3.2.3 Calcul des moments fléchissants

* Selon le plan vertical

* 0 <x<1.9

ey — Mfz = 0
-?r.“z )
, " 8 . ¥ 1.9 < x < 13.5
= ey
Ry4 Ryl Mfz = Ryl*(at+b-x) +

| Ry2*(a+b+c-x)
‘ Mfz = -0.137*x + 4.999

Mfz(a) = 4.730 Nm
* 13.5 < x < 51.8

Mfz = Ry2*(at+b+c - x)

Mfz = -0.081%x + 4.245

Mfz(a+b) = 3.133 Nm
* 51.8 < x < 65

Mfz = 0
Fig 3.20 - Diagramme Mfz(x).
* Selon le plan horizontal
(FA$2) o * 0 <x<1.9
s —
Rzl Mfy =0
0 | -
I—* * 1.9 < x < 13.5
zA
2 L Mfy = -(F1-F2)*sink/2 * x
“%? Mfy = -0.01l%x

Mfy(a) = -0.021 Nm
* 13.5 < x < 51.8

Liééézéééziﬁézngdﬂi"’ ~ Mfy = -Rz2*(a+b+c - x)

I Mfy = 0.003*x - 0.168

Mfy(at+b) = -0.124 Nm
* 51.8 < x < 65

Mfy = O
Fig 3.21 - Diagramme Mfy(x).



* calcul du moment fléchissant résultant

I1 est donné par l'équation (3.36)

Le moment fléchissant est maximal au point A. C'est la région

critique.
Mfmax = (Mfz"2(a) +Mfy“2(a)) Mfmax = 4.731 Nm

III.3.2.4 Calcul du diamétre de l'arbre du flasque mobile

Selon la théorie de Von-Mises-Hencky, le moment réduit
s'écrit (équation (3.37)): b
Mr = (Mfmax"2(x) + 3/4 * Mt"2(x))
Avec Mt correspondant au couple nominal du moteur :

Mt = 7.5 Nm

Nous calculons alors :

Mr = 8.037 Nm

Soient D et d les diamétres extérieur et intérieur de
1'arbre. Nous avons adopté d = 49 mm,

En utilisant la condition (3.41)

* 0 r <0 adm

avec Uadm la contrainte admissible en traction du matériau,
nous obtenons alors
32%Mr*D
* = <% adm
W% (D% - d"4)

0" adm est évalué a partir de la relation pratique (3.43)
* 0" adm = 44.55 MPa
Le diamétre extérieur minimal sera alors donné par 1l'équa-
tion :

1.399 E8*D"4 - 257.184*D - 806.829 > 0

Une résolution numérique donne alors
D> 49.2 mm

Pour des raisons de conception nous avons alors adopté

D = 62 mm




IIT.3.2.5 Calcul de 1l'epaisseur du flasque

R

W2 (0¥ Ge 1) bt

M A

|
i
|
-
I
ASETR LTINS

b(x)

@

>

"
e
[
1"
=

Fig 3.22 - Fléxion du flasque.

Nous pouvons considérer 1le flasque comme encastré d'un codté
et soumis & une charge concentrée de 1'autre, ceci & une distance
a = 44 mm (la courroie au diamétre Dpl) Fig 3.22,

Le moment fléchissant est maximal 4 1l'encastrement :
|Mfmax| = N2'*(cos¥ - fexsinV )*a
L'effort N2' est recalculé en fonction de 1l'équation :

rs
(F1+F§)*cosB

N2' =
2%(sin¥Y + fe*cosY )

N2' = 106.3 N

Mfmax = 3.841 Nm

Le module de résistance de la section est minimal & x = rpl

1
bmin(x)*h"2 \//Rl“z - rpl”2 *h"2
Wzmin = —— m ————— =

6 3




|Mfmax | 3% |Mfmax |

max = -

Wzmin
V/ R1"2 - rpl*2 *h"2

Et en utilisant la condition :

U/max <0 adm

Alors

3% |Mfmax |

\//R1‘2 - rpl”2 *V adm

Nous avons O adm = 44.55 MPa Rl = 53 mm rpl = 37.5 mm
Nous obtenons

h>2.6 m

Nous adopterons :
h = 4 mm

IIT.3.2.6 Calcul du roulement (29)

Le roulement est chargé selon la figure (3.23)

ros
r2_ —
l Fry

=R

Fig 3.23 - Forces appliquées sur le roulement.
Avec :
* Fa = 126.1 N Frl = 3.2 N Fr2 = 81.6 N

La charge radiale résultante est alors

Fr = \/f%rlAZ + Fr2"2 (3.48)
Fr - 81.7 N




Nous ﬁouvons calculer le rapport :

Fa

= 1.5
Fr

A partir de l'abaque (1) de 1l'annexe 2, le roulement le plus
adéquat est a contact angulaire élevé,
Nous trouvons aussi que :

Re
= 2.5
Fr
Avec Re charge radiale équivalente. Re = 204.2 N

La durée de vie désirée est Hr = 30 000 heures avec une fia-
bilité R = 0.95 .,

Pour calculer le taux de charge dynamique C, nous détermi-
nons le nombre d'heures effectif He relatif & une fiabilité de 0.90.
Nous avons pour cela la relation [6]

Hr 1.17
R = exp[- ( ) ] (3.49)
D'ou : 6.84% He
Hr 1
He = * (3.50)
6.84 1/1.17
( Ln 1/R)

He = 55 536.367 h

Le taux de charge dynamique est alors calculé relativement a
une durée de vie normalisée de 500 h a 100/3 tr/mn. La vitesse de ro-
tation du roulement est nl = 1400 tr/mn. Alors [6]

nl#*He l/a
C = Re * | ] (3.51)
100/3 * 500

Avec a = 3 pour les roulements & billes [6].

Nous calculons alors

C = 3412.6 N

En se référant a [12], nous choisissons dans la série des
roulements a contact angulaire élevé (X = 40 deg ), un roulement
15 BT 6002 EE lubrifié a vie.
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III.3.3 Conception de la transmission par vis (30)

III.3.3.1 Choix du matériau

Nous utiliserons un acier E32 ayant les caractéristiques
(12}, [é6]
* (Ur=320MPa Te =180 MPa O adm = 43.2 MPa

IIT.3.3.2 Choix du type de filet

Le profil ISO a pas fin est suffisant [12], fig 3.24 :

] | 8

- "1'F 4
b PR

Fig 3.24 - Profil ISO.

B = 30 deg

d : diamétre nominal
dm : diamétre moyen
db : diamétre de base
p = 1.5 pas

* % * ¥ %

ITI.3.3.3 Calcul et choix du diamétre de base

Nous dimensionnerons cet arbre & 1la fléxion. Les char-
ges appliquées apparaissent sur la figure 3.25 :

m% //""" \dl Fe2 +/m ,
of - ] & 2
34 VJ

Fig 3.25 - Forces appliquées.

Nous avons les grandeurs

* a=26.5 mm
* Frl = 3.2 N Fr2 = 81.7 N

Le moment fléchissant est maximal & 1l'encastrement.

Nous calculons

Mfmax = 2.082 Nm

Alors la contrainte maximale est :
32*%Mfmax
max = ~———
T*db"3
En utilisant la condition :
Omax < U adm



Nous obtenons

3
32*Mfmax (3.53)
db > _—
T %0 adm
Et
db > 7.8 mm

La réalisation de la vis se faisant sur tour, nous adopterons
un diametre suffisant pour supporter les efforts de coupe. Nous choi-
sissons alors un diamétre nominal :

d = 14 mm
Alors le diamétre a4 la base
db = d - 1.226%p db = 12.2 mm
Et le diametre moyen :
dm = d - 0.649%p . dm = 13.0 mm
IITI.3.3.4 Calcul du couple pour actionner la vis
11 est calculé a partir de la relation [6]
dm p + I xfxdm*secR
C=Fa* — % ( ) (3.54)
2 T *dm - f*p¥secl

Avec f coefficient de frottement f = 0.15 [6].
Nous calculons

C=0.279 Nm

Le couple sera exercé par l'opérateur a partir de la manette.
En supposant qu'il exerce une force F égale a 5 N, le diamétre mini-
mal de la manette sera :

D = — D = 56 mm
F

III.3.3.5 Calcul du nombre de filets recouverts par l'écrou

Le cisaillement total & la base des filets de la vis est
donné par
, Fa
Cw = (3.55)
T xdb*t*Nv
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Avec
* t : épaisseur du filet & la racine. Elle est égale au pas.
* Nv : nombre de filets recouverts par la vis.

Le cisaillement total & la base des filets de 1l'écrou est
donné par :
Fa
Ce1= (3.56)
*Db*t*Nel

La résistance pérmise au cisaillement est fonction d'un fac-
teur de sécurité fs. Pour ce cas d'application, [6] propose un facteur
de 1.5. Alors

0.577% 0 e
C adm = (3.57)
fs

En utilisant la condition :

E—max < C adm

alors :
Fax*fs
Nv > — (3.58)
0.577% 0 ex !l *db*t
Fa*fs
et : Nel > (3.59)

0.577% O ex || *Db*t

Pour supporter l'usure le nombre de filets de 1l'écrou devra
étre [6]
4%*Fa
Ne2 > (3.60)
T%(Db*2 - db*2)*Padm

Avec Padm la pression admissible du matériau, Padm = 12 MPa [11].
Finalement le nombre de filets en contact devra étre

N > max ( Nv, Nel, Ne2 ) (3.61)

Nous calculons Db a partir de :

Db = d + 1.226%p Db = 15.8 mm

Nous trouvons alors (équation (3.61)):
N > 0.129

Nous en concluons qu'un seul filet est suffisant. Nous
prendrons un nombre de filets correspondant & l'épaisseur du carter
e = 7 mm. Donc :

e
N = — N = 5 filets

P
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III.3.3.6 Vérification de 1l'autoblocage

La vis est autobloquante si [6]

T *f*dm*secR > p (3.62)

12.3 > 1.5

La vis est autobloquante.

III.4 ETUDE DE LA POULIE RECEPTRICE

III.4.1 Calcul de l'arbre du flasque fixe (23)

— 4
oy % Wt — =l A
® Y WY fewent) ]/_9‘3 Q’ﬂ/ Qtj
DO 5

s Y

/Lr

(FA-72)ing
g W/ pp 7
Yl
Fig 3.26 - Forces appliquées. ;

Bilan des forces

. L'arbre est appuiyé sur les roulements (36), (8) d'ou les
réations :
* Rxl, Ryl, Rzl, Rx4, Ry4, Rz4.
. Les réactions du flasque mobile (12) sont :
* Ry2, Rz2, Ry3, Rz3.
. L'action de la courroie (19) se décompose en :
* N1, fexN1l, ((F1-F2) sinf )/2.
. L'action du ressort (10) qui transmet un effort :

* N2(cos'Y - fe*sinV ).
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III.4.1.1 Etude de 1'équilibre selon le plan vertical

Ay {9
x f—é’?ﬁ ?z&tm‘v-ﬂ't%\‘) L—;S @- %‘,‘ ﬁf‘ .
I - N .
| g | ¥ ot
vi : = < b —a.
Fig 3.27 - Forces apppliquées dans le plan vertical.

Nous avons les grandeurs :

* a = 10.3 mm b=26.2 mm
e = 38.2 mm f = 18.5 mm

* Nl = N2 = 153.7 N Ry2 = 157.7 N

* Selon l'axe (ox)

c=202mm d=29.0 mm
Rp2 = 62.5 mm.

Ry3 = 294.7N.

Rxl - Nl*(cosY - fe*sinV) + Nl*(cosV¥ - fexsin¥) - Rx4 = 0

Rx1l = Rx4

Il est aisé de voir que :

Rxl = Nl*(cosY - fe*sinV)

Alors :

* Selon l'axe (oy)

Rxl = 126.1 N
Rx4 = 126.1 N

- Ryl + Nl*(sinVY + fe*cosVY ) - Ry2 + Ry3 + Ry4 = 0

Ryl = Nl*(sinY + fe*cosY ) - Ry2 + Ry3 + Ry4.

* La somme des moments des forces par rapport

nulle

au point A est

Nl*(sin¥Y + fe*cosY)*b - Nlx(cos Y - fexsinVY )*Rp2 - Ry2*(b + c)

+ Ry3*(b + ¢ + d) + Ry4*(b + ¢c +d + e) = 0

N1*[(cosY - fe*sinV¥) * Rp2 - (sinY+ fekcos¥) * b] +

Ry4 =

b+c+d+ e

Ry2*(b + ¢) - Ry3*( b + ¢ + d)

b+c+d+e



Ry4 =-54 .8 N

alors :

Ryl =219.2 N

III.4.1.2 Etude de 1'équilibre selon le plan horizontal

(ﬁfz)sv.\(s | 2
— — = 2 4 =
Rzl.{ Rz23 R22 kA
o o
|
l
| ¥ '3 d c b €
l
Fig 3.28 - Forces appliquées dans le plan horizontal.
Nous avons :
* Rz2 = 8.9 N Rz3 = 1.8 N.
* Selon l'axe (oz)
- Rzl + ((F1 - F2)*sinR)/2 + Rz2 + Rz3 - Rz4 = 0
Rzl = ((F1 - F2)*sinR)/2 + Rz2 + Rz3 - Rz4
* La somme des moments des forces relativement au point A est
nulle :

((F1 - F2)*sinB / 2)*b + Rz2*%(b + ¢c) + Rz3*(b + ¢ + d)

- Rz4*(b + ¢c +d + e) =0

((F1 - F2)*sinR /2)*b + Rz2*(b + c) + Rz3*(b + ¢ +d)

Rz4 =
b+c+d+c¢c

Rz4 = 4.2 N

Alors

Rzl = 17.1 N




ITII.4.1.3 Calcul des moments fléchissants

* Selon le plan vertical

Fig 3.29 - Diagramme Mfz(x).

* 0 <x<10.3

Mfz = 0

* 10.3 < x < 16.4

Mfz

Ryl*(x - a)

Mfz

0.219%x - 2,257 Mfz(a + b) = 1,359 Nm

* l6.4 < x < 36.6

Mfz = Ryl*(x- a)-Nl*(cos¥ -fexsin¥ )*Rp2-N1*(sinY +farcos ¥ )*(x-a-b)

Mf=z + 0.082%x - 7.877 . Mfz (a + b) = -~ 6.532 Nm

Mfz (a + b + ¢c) = -4 .875 Nm

* 36.6 < x < 65.6

Mfz = - Ry3*%(a + b + ¢ +d - x) - Ryd4*¥(a+b + c +d + e - x)
Mfz = 0.239%x - 13.644
Mfz (a + b + ¢) = - 4.896 Nm
Mfz (a + b +c¢c +d) = 2.034 Nm
* 65.6 < x < 103.8
Mfz = - Ry4*(a + b+ c + d + e - Xx)
Mfz = - 0.054%x + 5.688
Mfz (a+ b+ c¢c +d) = 2.145 Nm
Mfz (a+b+c+d+e)= 0 Nmn

* 103.8 < x < 122.3

Mfz = 0



* Selon le plan horizontal

b

R
T T T T VL LU
| | b
Fig 3.30 - Diagramme Mfy(x).

* 0 < x<10.3
Mfy = 0
* 10.3 < x < 16.4
Mfy = Rzl*(x - a)
Mfy = 0.017*x - 0.176 Mfy(a + b) = 0.105 Nm
* 16.4 < x < 36.6
Mfy = Rzl*(x - a) - ( ((F1L - F2)*sinR) / 2 )*(x - a - b)
Mfy = 0.006*x - 0.000 Mfy (a + b + ¢) = 0.219 Nm
* 36.6 < x < 65.6
Mfy = - Rz3*(a + b+ c +d - x) +Rzb*(a+b+c+d+ e - x)
Mfy = - 0.002*%x + 0.325 Mfy (a + b + c + d) = 0.117 Nm

* 65.6 < x < 103.8

Mfy

Rz4*(a + b+ c +d+ e - x)
Mfy = - 0.004*x + 0.442

* 103.8 < x < 122.3

Mty = 0



* Calcul du moment fléchissant résultant

Il est donné par 1'équation (3.36)

Le moment fléchissant résultant est maximal au point A. C'est
la région critique

Mfmax = \//hfz‘Z *(a + b) + Mfy"2 *(a + b )

Mfmax = €.933 Nm

ITII.4.1.4 Calcul du diamétre de l'arbre du flasque fixe

Nous utilisons encore le critére de Von-Mises-Hencky :
(équation (3.37))

Mr = \//Mfmax“Z + 3/4 Mt"2 Mt = 7.5 Nm

Mr = 9.212 Nm

Soient D et d les diamétres extérieur et intérieur. Nous
avons adopté : d = 30 mm,.
Le diamétre D devra réaliser la condition de 1'équation (3.42)

32%Mr*D
< ( adm 0 adm = 44.55 MPa.

M*(Dx4 - d*4 )
Alors D vérifie 1'équation (3.42). D'ou :
1.399 E8 * D4 - 204.791 D - 113.365 > 0

Une résolution numérique donne : D > 30.6 mm.

Nous avons adopté : D = 44 mm

ITI.4.2 Calcul de l'arbre du flasque mobile (12)
M 27"

W _ b

NN

Fig 3.31 - Forces appliquées.
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Bilan des forces

Le flasque est appuyé sur l'arbre du flasque fixe d'ou les
réactions de celui-ci
* Ryl, Rzl, Ry2, Rz2
L'action de la courroie se compose de :

* N2, fe*N2, (Fl1-F2)*sinf /2

ITI.4.2.1 Etude de 1'équilibre selon le plan vertical

Q
; —

A -] Ryt
I}l\ ?0”1

a b

Fig 3.32 - Forces appliquées dans le plan vertical.

Nous avons :
* g = 24,1 mm b =4.8 mmn

| %

Selon 1l'axe (ox)

Rxl - (cos¥ - fe*siny )*N2 = 0

Rxl = (cosy - fe*siny )*N2
Rxl = 126.1 N

| %

Selon 1'axe (oy)
Ryl - (sin¥ + fe*cosV¥ )*N2 - Ry2 = 0
Ryl = (sinV¥ + fe*cos¥ )*N2 + Ry2
* La somme des moments des forces par rapport a4 0 est nulle :
-(sing + fe*cosV¥ )*N2%*a + (cosY¥ - fe*sinVy )*N2%rp2 - (a + b)*Ry2 = 0

[(cosw - fe*siny )*rp2 - (siny + fe*cosy )*a]a« NZ

Ry2 =
a+b
Alors :

Ry2 = 157.7 N

D'ou :

Ryl = 294.7N




III.4.2.2 Etude de 1'équilibre selon le plan horizontal

—»

#.7 \
Rz4 “—%?EL‘ E:l

Fig 3.33 - Forces appliquées dans le plan horizontal.
* Selon 1l'axe (oz)
Rzl - (Fl1-F2)*sinf /2 + Rz2 = 0
(F1- F2)*sinB

Rzl = - Rz2
2

* La somme des moments des forces par rapport au point O est
nulle

-(F1-F2)*sin *a/2 + (a + b)*Rz2 = 0

(F1l- F2)*sinR *a
Rz2 =

2%(a + b )
Alors

Rz2 = 8.9 N

D'ou :

Rzl = 1.8 N

II1.4.2.3 Calcul des moments fléchissants

* Selon le plan vertical

* 0 < x < 24,1

i iy
l | > Mfz = -Ryl#*x
N2 n Mfz = -0.294%x

‘ Mfz(a) = -7.085 Nm
ng

i * 24.1 < x < 29

o Mfz = Ry2%(a + b - x)
Mfz = -0.157*x + 4.574

Mfz(a) = 0.764 Nm
Fig 3.34 - Diagramme Mfz(x).
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* Selon le plan horizontal

* 0 < x < 24.1

E‘ —
PR S A “o% x Mfy = -Rzl#*x

(7. 72)
2| S shp Mfy = -0.001%x
Mfy(a) = -0.043 Nm

* 24.1 < x < 29

s Mfy =-Rz2*¥(a + b - x)

I Mfy = 0.008%x - 0.257
Fig 3.35 - Diagramme Mfy(x).

* Calcul du moment résultant

Il est donné par 1l'équation (3.36).

La région critique est au point A. Alors :

Mfmax = \//Hfz(a)“2 + Mfy(a)"2

Mfmax = 7.085 Nm

IIT.4.2.4 Calcul du diamétre de 1l'arbre du flasque mobile

Le moment réduit vaut (équation 3.37 )

Mr = \/[Mfmax‘z + 3/4%Mc"2

Mt = 7.5 Nm
Mr =9 .611 Nm

Soient D et d les diamétres extérieur et iIntérieur. Nous
avons adopté d = 44 mm. D devra réaliser la condition :

32*Mr*D

< Y adm
Tx(D 4 - d*4)
Et :
devra vérifier 1'équation :

1.399 E8 * D*4 -307.574 * D - 524.575 > 0

Une résolution numérique donne :
D > 44.2 mm

Nous avons adopté : D = 58 mm




* Au cisaillement

La clavette est de section 12*8 sur une longueur de 25 mm. Le

diamétre de 1'arbre est d = 44 mm.

La contrainte admissible au glissement de 1l'acier est :

C adm= 60 MPa.
L'effort tangentiel

2*Cn

Ft =
d

La contrainte de cisaillement :

Ft

C -

S

Nous avons bien :

* Au mattage

Ft = 340.9 N

C = 3.55 MPa

T < Cadm

. Au niveau du champ entre la clavette et l'arbre la pression

est
Ft
Pa =
axl
. Au niveau du champ entre la clavette
pression est
Ft
Pm -
bx1

Pa = 2.72 MPa

et le moyeu la

Pm = 4.54 MPa

La pression admissible étant de 150 MPa, nous avons bien :

La clavette est donc convenable.

Pa < Pm < Padm




IIT.4.2.6 Calcul des roulements

* Roulement (8) 4 la sortie du variateur

Le roulement est chargé selon la figure 3.20

l Fro
3
Fl‘ 4
-
Fa

Fig 3.20 - Forces appliquées.

Nous avons
* Frl = 4.2 N Fr2 = 107.4 N Fa = 126.1 N

La charge radiale résultante est donnée par 1'équation
(3.48)

Fr = 107.5 N

Le rapport Fa/Fr wvaut : Fa
* o—— = 1.2

Fr

A partir de 1l'abaque 1 de 1l'annexe 2, le roulement le plus
adéquat est a contact angulaire élevé. Nous trouvons aussi

Re
- 1.9 Re = 204.3 N

Fr

Nous avons déja calculé

* He = 55 536.367 h

Le taux de charge dynamique est alors donné par l'équation
(3.51)

C - 2879.2 N

Pour les exigences de conception nous choisissons alors, en
se reférant 4 [12] un roulement :

* 25 BT 6002 EE
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* Roulement (36) cété flasque fixe

Le roulement est chargé selon la figure 3.20 avec :
* Frl = 17.1 N Fr2 = 107.4 N Fa = 126.1 N

La charge radiale résultante est donnée par 1'équation
(3.48)

Fr - 108.8 N

Le rapport Fa/Fr vaut : Fa

* - 1.1

Fr

A partir de 1l'abaque 1 de 1'annexe 2, 1le roulement le plus
adequat est & contact angulaire élevé. Nous trouvons aussi :

Re
* — - 2 Re = 217.5 N
Fr

Nous avons déja calculé :
* He = 55 536.367 h

Le taux de charge dynamique est alors donné par 1'équation
(3..51)

C = 3066.5 N

Pour les exigences de conception nous choisissons alors, en
se référant 4 [12] un roulement :
* 17 BT 6002 EE

III.4.2.7 Calcul de l'arbre (37)

Nous dimensionnerons cet arbre a 1la fléxion. Les charges
appliquées apparaissent sur la figure (3.21)

| ’vl[ § .

-+ " 312 ya
T " - ,
+

!

| =% S
Fed PSS
t:\

S~

Fig 3.21 - Forces appliquées

Nous avons
* Frl = 17.1 N Fr2 = 107.4 N
* a = 26.5 mm



Le moment fléchissant maximal est a 1l'encastrement.

Mfmax = 2.882 Nm

Alors la contrainte maximale est : 32*Mfmax
* O max =
Txd" 3

En choisissant un acier E32, alors d devra vérifier la condi-
tion

32*Mfmax

T % 0 adm

Et U'adm = 43.2 MPa. Nous calculons alors
d> 8.7 mm

Pour les exigence de réalisation, nous adopterons alors

d =17 mm

ITI.4.2.8 Calcul du ressort de compression (10)

Les ressorts usuellement utilisés sont en acier en fil a
section circulaire. Le ressort est chargé selon la figure (3.22)

&
L _

Fig 3.22 - Ressort de compression.
Forme des bouts équarris et meulés.

La force agissant sur le ressort est Fa = 126.1 N. Le ressort
étant en équilibre, il devra alors délivrer une force Rs = 126.1 N.

Le ressort est guidé sur son diamétre intérieur, sur l'arbre
du flasque fixe. Le diamétre de celui-ci est de 44 mm. Nous choisi-
ssons alors un diametre moyen du ressort :

Dm = 50 mm

En prenant un acier ayant une contrainte admissible au ci-
saillement de 350 MPa [13], le diamétre du fil devra satisfaire la re-
lation [13]

z WP =



8*Dm*Fa
* d > S =
T % T adm

Nous calculons
*d> 3.6 mm

Nous adoptons : d = 4 mm

La longueur écrasée du ressort est alors [13]

8*Fa*N*Dm" 3
* le = (3.63)
G*d"4
Avec
* G : module de cisaillement G = 80 GPa [13].
* N : nombre de spires effectif.
Alors

* le = 0.0061*N
Les longueurs de fonctionnement du ressort sont
* lmax = 24 mm
Et la longueur minimale est obtenue en soustrayant la course
du flasque mobile.
* lmin = 18.2 mm

Nous devons avoir
* le < lmin

Le nombre de spires devra étre alors

* N < 2.9 spires
Nous adopterons : N = 2 spires

La constante de raideur du ressort est donnée par [6]

Gxd 4
* kK= —————— (3.64) k = 10240 N/m
8*N*D"3

Pour assurer une tension correcte de la courroie, nous réali-
serons la condition
* Rs > k*(lmax - lo)
D'ou
* lo > 24.2 mm

Nous adopterons alors : lo = 24.5 mm




CHAPITRE IV : ETUDE DU REDUCTEUR DE VITESSE



IV.1 CARACTERISTIQUES GEOMETRIQUES DES ENGRENAGES CYLINDRIQUES

A DENTURES HELICOIDALES

Les engrenages sont parmis les éléments de machines les
plus utilisés dans la construction mécanique. Le rdle des engrenages
est de transmettre un mouvement ou une puissance entre deux arbres,
avec un rapport de vitesse constant. Les matériaux utilisés varient en
fonction des wutilisations, mais les plus couramment employés sont
l'acier et la fonte.

Les arbres moteurs et récepteurs peuvent occuper des posit-
ions différentes
- Positions paralleles.
- Positions perpendiculaires.
- Positions concourantes.

Pour obtenir cette transmission de mouvement, les engrenages
se presentent sous formes diverses, variant avec la position de leur
arbres, toutes ces formes sont munies de dentures spéciales engrenant
l'une dans 1'autre et assurant un mouvement de rotation continu.

Les engrenages s'emploient par paires

- La roue est le plus grand des deux engrenages.
- Le pignon est le plus petit des deux engrenages.

Le rapport de transmission des deux engrenages est le quot-
ient du nombre de dents de la roue par le nombre de dents du pignon.

IV.1.1 Circonférence primitive

La circonférence primitive joue un réle essentiel dans le
calcul des engrenages et de leurs dentures.

Circonférence
.~ Primitive

Fig 4.1 - Circonférence primitive.

C'est wune circonférence imaginaire, ayant pour axe de rota-
tion l'axe de rotation de 1l'engrenage.

Dans notre étude, les arbres ont une position paralléle, les
engrenages sont cylindriques et ont des dentures hélicoidales.
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IV.1.2 Eléments des engrenages hélicoidaux [8] 5

A‘Phﬁmen g

-— e

*d

Fig 4.2 - Eléments d'un engrenage hélicoidal.

* Les différents pas : ils sont définis par (fig 4.2)

. pn : pas normal ou pas réel fig 4.2.a
. Pt : pas apparent ou circulaire fig 4.2.b
. pz : pas de 1'hélice ou hélicoidal

. px : pas oblique ou axial fig 4.2.c

étant l'angle d'inclinaison des dentures par rapport a
1'"axe de rotation. Les différents pas sont donnés par les formules
suivantes

pn = T *mp (4.1)
pt = T*mt (4.2)
pz = T¥*mz = T *Dp/tg(R) (4.3)
pPx = T*mx (4.4)

Avec : mn, mt, mz et mx les modules : normal, apparent, héli-
coidal et axial, liés par les relations suivantes :

mt = mn*cos(R) (4.5)
mx = mn/sin(R) (4.6)

* Caracteristiques de dentures

thmatt de ase

C_»j\}.c\dvt Y(Km'\kg

S

Fig 4.3 - Vue d'une denture hélicoidale.
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Avec

AB : épaisseur primitive AB = pt/2

BC : intervalle primitif BC = pt/2

ha : hauteur de téte ha = mn*(l + x - k) (4.7)
hf : hauteur de pied hf = mn*(1.25 - x) (4.8)
b : largeur de denture b = K¥*mn (4.9)
Dp : diametre primitif Dp = mt*Z

K : coefficient de largeur de denture (4.10)
Z : nombre de dents

Pour une denture hélicoidale, nous considérerons le nombre de
dents virtuel
Z
v = —— (4.11)
cos”3(R)

I1 est 4 noter que x correspond au déport de la denture
produisant une meilleure résistance et permettant d'éviter le phénom-
ene d'interférence.

Nous noterons aussi que

ou : Db = Dp*cos(«%t) (4.12)

Db : diamétre de base
ot : angle de pression apparent
dn : angle de pression normal 1ié & l'angle de pression
par :
tg(an) = tg(dat)*cos(R) (4.13)

PLB.V\ rfl.c.\.

EREL
n AT AR

Fig 4.4 - Angles de pression.

Développons les deux cylindres (de base et primitif), a par-
tir d'une génératrice située dans le méme plan radial, dans la direc-
tion axiale.
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Considérons une tranche de longueur pz égale au pas hélicoi-
dal, qui est la distance séparant deux points d'une méme hélice, comp-
tée selon une génératrice. Nous obtenons ainsi les deux hélices (de
base et primitive). Nous aurons alors

a i helice de base

|__helice primitive

Bb

r I"b e

Fig 4.5 - Hélices de base et primitive.

tg(Bb) = tg(B)*cos(Xt) (4.14)
cos(BR)*cos(¥n) = cos(t)*cos(Rb) (4.15)

IV.2 PRESENTATION ET ANALYSE DES DONNEES

En se référant au paragraphe III.2.1, nous avons les
grandeurs

* nvm : vitesse maximum & 1l'entrée du réducteur; nvm = 1400 tr/mn
* nvn : vitesse minimum 4 l'entréé du réducteur; nvn = 840 tr/mn
* nrm : vitesse maximum & la sortue du réducteur nrm = 500 tr/mn
* nrn : vitesse minimum & la sortie du réducteur nrn = 300 tr/mn
* Rv : rapport de variation Rv = 1.67

* Rr : rapport de réduction Rr = 2.8

*

Pnom : puissance nominale & 1l'entrée du variateur.

Et nous avions déterminé le rendement de la transmission par
courroie trapézoidale : " = 0.96. D'ou la puissance & 1l'entrée du ré-
ducteur

Pr = 1.056 KW

Nous choisissons pour les engrenages, [l4], un matériau de
classe 1. C'est un acier de cémentation de dureté superficielle 58 -60
de qualité ISO, 5 ou 6.

Les dentures seront hélicoidales simples, avec

* B = 8 a 10 deg
* of = 20 deg

Pour wun acier cémenté et rectifié, la résistance pratique a
1l'extension est comprise entre 15 et 24 daN/mm"2.

Il est courant d'utiliser 0 e = 17 daN/mm"2.

Nous avons un rapport de réduction de 2.8 < 10, un train
d'engrenages sera alors suffisant [8].
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N.B : Les ouvrages de référence pour 1'étude des engrenages,
utilisant le daN/mm"2 comme unité de pression, nous adopterons celle-

ci dans ce qui suit, au lieu de 1l'unité ISO le Pa.

IV.3 ETUDE COMPLETE DE L'ETAGE

Nous avons les données suivantes

* Pr = 1056 W

* nl = 840 tr/mn n2 = 300 tr/mn
* wl = 87.96 rd/s w2 = 31.4 rd/s
* Rr = 2.8

* o(n = 20 deg B = 10 deg

* "e = 17 daN/mm"2

IV.3.1 Choix du nombre de dents et calcul du couple transmis

nl Z2 z2 56

Rr =
n2 Al yAR 20

Notre choix se porte alors sur :

- — soit alors : — = ——

Zl = 20
Z2 = 56
En tenant compte de 1l'équation (4.1ll), nous aurons :
Zv2
* Rr = d'ol : Zvl = 21
Zvl
Zv2 = 59

Pour déterminer le couple C2, transmis a la roue 2, utilisons

l'expression suivante :
Pr*x M eng = C2%w2

Tout en ayant : c2 Cl c

Z2 Z1 Z

(4.16)

Et " eng , désigne le rendement de 1l'engrenement, de 1'ordre
de 0.99 pour les engrenages de bonne qualité commerciale [14].

En injectant (4.16), nous obtenons

C2 = 20 Nm
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IV.3.2 Calcul du module normal

Ce qui précede, nous permet de calculer le module mn, qui est
donné par la formule suivante
3 10*%C2m
nm = — (4.17)
0" e*K*Zv2
Ou :

* C2m : désigne le couple transmis & la roue 2 par paires
de dents soit
c2
C2m = —— (4.18)
Avec : N

* N : nombre de paires de dents engrenées en méme temps
(nous prenons pour un premier temps N = 3)

* K : coefficient de largeur de 1l'expression (4.9).

Soit
K = b/mn

Suivant une condition pratique [8]

b/dl < 1
avec dl diamétre de 1l'arbre portant le pignon : dl = 20 mm
Prenons par exemple
b = dl
L'équation (4.17) nous donne alors
2
10%C2
mn > (4.19)
N* 0 exb*Zv2
Nous calculons alors : mn > 0.74

Vu le matériel dont dispose l'atelier de mécanique de 1'ENP
et en tenant compte des modules mnormalisés, notre choix se porte sur
le module

mn = 1.5

mt = 1.52
mx = 8.64




Nous avons par ailleurs

D1 = mt*Z1 D1 = 30 mm
D2 = mt*Z2 D2 = 84 mm
a = 57 mm

Et 1'entraxe

a = (D1 + D2)/2

Ce qui nous permet de vérifier si notre choix de la valeur de

la largeur de dent est correcte. Une condition pratique, [1l4], recomm-
ande b/a = 0.35.

Nous vérifions bien ce rapport : b/a = 0.35 et b/dl < 1

Nous avons : AT *D1*nl

T ss——— (4.20)
60

vt = 1.3 m/s

Ainsi la force tangentielle qui agit sur la roue 2, est :

Ft = 2%C2/D2 (4.21)

Ft = 792.6 N

D'ou la force linéique

Fu = Ft/b (4.22) Fu = 39.6 N

IV.3.4 Calcul des déports

[14] propose l'expression suivante :

Rr - 1
¥ PN > . ¥ —— (4.23)
Rr + 1 Rr + 1
Ou :
* A : est le coefficient dont la valeur est comprise
entre 0.5 et 0.75 [1l4].
Pour les engrenages réducteurs, se rapproche plutét de la

valeur 0.75, lorsque la somme des dents diminue.Ce qui n'est pas notre
cas. Nous prendrons A = 0.5

*Zx représente la somme des déports appartenant a un
intervalle favorablement recherche. Les engrenages pour lesquels la
recherche du silence de fonctionnement est imperative, des valeurs de
la somme des déports modérée sont recommandées.
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I1 peut méme étre envisagé des valeurs négatives, mais toute-

fois dans des limites raisonnables : < x dans [-0.3 , 0.5]

convenavble

Pour notre cas([14], mécanique générale), la valeur 0.3 est

£2x =0.3

En injectant toutes ces valeurs dans (4.23), nous obtenons

les valeurs

(4.2),

x1l = 0.32
x2 = -0.02

Ceci nous permet, par l'intermédiaire des expressions (4.1),
(4.7), (4.8), (4.9), d'obtenir :

pn = 4.71 mm
Pt = 4.77 mm

Et
hal = 1.53 mm ha2 = 1.02 mm
hfl = 1.4 mm hf2 = 1.91 mm
Avec : K = 0.3 avec une variation d'entraxe de 0.1 mm.
Et en tenant compte de (4.13), nous obtenons aussi
tg(« t) = 0.369 ce qui donne un angle
o t = 20.28 deg = 20 deg 17' =«n

IV.3.5 Eléments de taillage

Nous avons les éléments suivants :

roue pignon
largeur de dent 20.00 mm 20.00 mm
diamétre de téte 86.04 mm 33.04 mm
diamétre de pied 80.18 mm 27.20 mm
hauteur de la dent 3 mm 3mm
entraxe 57 mm 57 mm




IV.4 ETUDE DE L'ENGRENEMENT

Pour la denture droite, le passage d'un couple de dents a
l'autre, crée une discontinuité dans la transmission des efforts.C'est
un choc. Les dentures hélicoidales permettent d'augmenter 1'arc de
conduite ([1l4]), en lui ajoutant la longueur apparente de chaque dent
le long du cercle primitif .

I1 y a alors toujours plus d'un couple de dents en prise.

Déterminons le rapport de conduite apparent. Ceci peut étre
effectué de deux méthodes. Nous les utiliserons successivement.

IV.4.1 Méthode graphique (fig 4.7)

Pour cela, posons

Yl = hal/mn = 1.02 (4.24)
Y2 = ha2/mn = 0.68

Puis
N1 = Zvl/Y1l = 20.58 (4.29)
N2 = Zv2/Y2 = 86.76

Introduisons ces paramétres dans le graphe (4.7), représen-
ant la fonction :

U= f£(N,xt)
et qui permettent de donner :

Eox = Y1*ULl + Y2*%U2  (4.26)
Ou :

* Eu rapport de conduite et Ul et U2 deux fonctions
correspondantes égales a :

1 1 + 1/N
U = *
W %cos (¢ )

sin(* )/2 + \j/sinA2(“ )/4 + 1/N°2 + 1/N

Nous avons alors
Ul ~ 0.80
U2 ~ 0.83

D'ou :

Ex = 1.38

IV.4.2 Méthode analytique

Utilisons les formules suivantes pour calculer, le rapport de
conduite apparent :
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gf = AL = \//le/Z + hal)"2 - (D1/2*cos(e« ))"2 - D1/2*sin(« ) (4.27)

ga = IB = \//(D2/2 + ha2)"2 - (D2/2%*cos(«))"2 - D2/2*sin(x ) (4.28)
ou :
* gf : longueur d'approche
* ga : longueur de retraite
avec la longueur d'action :
Bxt = AB = gf + ga (4.29)

En injectant toutes les valeurs connues dans les équations
(4.27), (4.28) nous obtenons ainsi

gf = 3.51
ga = 2.75
g = 6.26

Nous arrivons ainsi a4 la fin de la définition du rapport de
conduite apparent

Eu= gu /Pn (4.30) Ex = 1.33

Pour notre part, nous prendrons cette derniére valeur qui est
la plus exacte, pour le calcul du rapport de conduite total, qui, a la
différence de celui des engrenages a dentures droites, fait intervenir
un certain rapport dit de recouvrement donné par l'équation suivante :

TR - breg(R)/pt (4.31)

D'ol le rapport total de conduite pour dentures hélicoidales

Ey- Ca 4 &y (4.32)
Nous calculons : ER = 0.74
(K = 2.07

Nous constatons que &r > 2 , c'est a4 dire qu'il y a toujours,
au moins, deux couples de dents en prise, ce qui réduit les chocs mé-
caniques.

Nous venons donc & la conclusion que le choix fait précéde-
mment N = 3 couples de dents en prise simultantment est justifié.
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IV.5 ETUDE DYNAMIQUE DES ENGRENAGES PARALLELES A DENTURES

HELICOIDALES

IV.5.1 Répartition des forces

X
Fig 4.8 - Effort sur la dent [14].

Nous désignons par

* P : puissance transmise.

* n : nombre de tr/mn du pignon.
* R1 : rayon primitif du pignon.

* R2 : rayon primitif de la roue.
* B : angle d'inclinaison.

* A n : angle de pression réel.

L'action de la denture du pignon sur celle de la roue, se
traduit, au frottement prés, par une force F, dirigée suivant la nor-
male commune en leur point de contact. Cette résultante est appliquées
en un point M, situé sur 1'hélice primitive et & la moitié de la lar-
geur de denture.

Nous voyons sur 1la figure 4.8, que F subit l'action de deux
inclinaisons, dies aux angles R et dn,

Nous désignons par
* Ft : force tangentielle.
* Fr : force radiale.

* Fa : force axiale,.

IV.5.2 Expressions des forces

Ces diverses forces ne sont que les composantes d'une et
méme force. Soit F leur résultante qui agit sur la denture de la roue.
Or ne connaissant pas la valeur de cette derniére, mais l'une de ses
composantes seulement, a savoir Ft, nous exprimerons alors toutes les
autres forces inconnues en fonction de cette derniére. Soit :



* Fr = Fn*tg(dAn) = Ft*tg(oin)/cos(8) (4.33)

* Fa = Ftxtg(R) (4.34)
* F = Fn/cos(c&n) = Ft/cos(c\ n)*cos(R) (4.35)
Avec :
* Ft = 792.6 N
Alors : Fr - 293 N
Fa = 139.8 N
F = 856.5 N

En sachant que la réaction sur la roue est désignée par F' et
est dirigée dans le sens opposé a F :
* F = -F'

Faisons le schéma récapitulatif suivant :

A i arlrt moleur

T

o uc_odme @ugitec 01

m’ —
B

S

Fig 4.7 - Forces appliquées sur l'engrenage.

Ou Ql et Q2 désignent respectivement les poids du pignons 1
et de la roue 2, et M le point de contact de 1 et 2.

Ou encore : N DA

7T l — 7
a0 Wa
o “'—_",
L) a y
=% E;
BVL 5
o] Lty ll 02 773 D
T = 7
s

Fig 4.8 - Forces appliquées : a)sur le pignon b) sur la roue
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IV.6 DIMENSIONNEMENT DES ARBRES ET DES PALIERS

Nous prenons au départ, une longueur de palier lp = 20mm,
ce qui nous permet de déterminer les points d'appuis A,B,C et D.

Avec
* 0lA = 01B = 02D + 02C
* 11 = 1p/2 + b/2 + 20 = 12

La largeur de la roue est égale & celle du pignon. Nous pre-
nons aussi 20 mm comme distance entre la roue et le palier. Ce qui
nous donne une longueur 11 = 40 mm.

X XK
__ _ |of] _ ]
!
> ' =
- - 02 - -
> <
UL I i ¢
) 0
oo
X e o
Qs §1
. Q-D
qzkg'\]z Y D2/2
wy RO
/
/
=
¥ Fa\)

Fig 4.10 - Forces appliquées sur les arbres et les paliers.
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IV.6.1 Calcul de la charge radiale supportée par 1

'arbre —

D'entrée (51)

Rcl = Ft + Fr + QL
Pour faire le calcul du poids du pignon, nous
le pignon plein et nous prendrons pour le calcul le diame

* D1 = 30 mm b = 20 mm
* rO = 7.88 kg/dm"3 (masse volumique)

Le volume du pignon est donné par :

vl = T *p1*2%b/4

04
—
Q.
=
— L Fe
Rca
considérons

tre primitif.

(4.37)

V1l = 0.014 dm"3

Ql = rO*Vlig

(4.38)

En prenant g = 10 N/kg alors :

QL - 1.1N

Et : —_— —i e —_—
Recl = Fr + Ft + Q1

Rcl = \/(Ft + Q1)"2 + Fr"2

Rel = 846 N

IV.6.2 Calcul des poussées axiales sur les paliers

IV.6.2.1 Sur le palier A

Fig 4.11 - Forces appliquées sur le palier A.

Les composantes de la réaction de la roue sur le pignon sont

egales et opposées a Ft, Fr et Fa.

orbre mateur



Nous supposerons que B est une articulation.

* 1 = 2%]11 = 2%12

D'aprés [14]
FtA = Ft*12/1 = Ft/2 (4.39)
FrA = Fr*l2/1 = Fr/2 (4.40)
QA+ = Q1*12/1 = Ql1/2 (4.41)
FaA = Fa*R1/1 (4.42)

FaA est die & la composante axiale Fa. Nous obtenons

FtA = 396.3 N
FrA = 146.5 N
QA = 0.55 N
FaA = 26.2 N
RA - FtA + QA + FrA + FaA (4.43)
Avaoc RA charpn radiale gar lo |1.-|1|ul A
RA = \/fthA - QAY"2 + (FrA + FaA)"2 RA = 432.8 N

IV.6.2.2 Sur le palier B

En faisant de méme et grace a4 la symétrie, nous obte-
nons

QB+ = QA4 FtB = FtA FrB = FrA FaB = FaA

La charge radiale RB :

RB ~ FtB + QB + FrB + FaB (4 .44)
RB = \//(FtB + QB)"2 + (FrB - FaB)"2 RB = 414.7 N

IV.6.2.3 Sur le palier C

_ arbre reuP"eur




Soit Rc2 la charge radiale supportée par 1'arbre II

— E—— - —
Rt,_- Ft' + Fr' + Q2 (4.45)
Nous avons en valeurs absolues

Ft' = Ft Fr' = Fr Fa' = Fa

RC2 = \//(Ft - Q2)"2 + Fr"2

Q2 = ro*V2xg (4.46)
V2 = 3.14*%D2%h /4 (4.47)

Alors Q2 = 8.7 N

Rc2 = 836.9 N

Fig 4.13 - Détermination des forces.

Considérons le point D comme articulation-:

FtC = Ft'*12'/1' = Ft'/2 (4.48)
FrC = Fr*12'/1' = Fr'/2 (4.49)
Q2C = Q2*12'/1' = Q2'/2 (4.50)
FaC = Fa'*R2p/1' (4.51)
Nous calculons
FtC = 396.3 N
FrC = 146.5 N
Q2C = 4.35 N
FaC - /3.4 N

Soit RC la charge radiale sur le palier C de 1l'arbre II

RC = FtC + Q2C + FrC + FaC (4.52)
RC = \/ (FtC - Q2C)*2 + (FrC - FaC)"2 RC = 238 N
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IV.6.2.4 Sur le palier D

Grace a la symétrie, nous obtenons aussi
FaC = FaD Q2C = Q2D FtC = FtD FrC = FrD (4.53)

Soit RD la charge radiale sur le palier D de 1l'arbre 11

e = -
RD = FtD + Q?D + FrD + FaD (4.54)
RD = \ﬂrcn - Q2D)"2 + (FrD + FaD)"*2 RD = 449.4 N

IV.6.3 Dimensionnement des arbres

Le matériau utilisé a pour caractéristiques
* Sy - 83 daN/mm"2 Te = 61.9 daN/mm"2

Pour les mécanismes de mécanique générale, [6] propose un
coefficient de sécurité fs = 2 , alors

* Vadm = 0r/fs = 41.5 daN/mm"2

Les diametres des arbres devront réaliser 1la condition de
1'équation (3.42)

3 32%Mr

d > el (4.55)

En rappelant que Mr est le moment réduit selon la théorie de
Von Mizes Hencky, donné par 1'équation (3.37).

Il faudra calculer toutes ces inconnues et les repporter dans
1'équation (4.55), pour enfin pouvoir dimensionner les arbres du train
d'engrenages.

IV.6.3.1 Etude de 1l'équilibre et calcul des momemts

fléchissants de l'arbre d'entrée




Pour cet arbre 1 = 80 mm, tel que le pignon se trouve en son
milieu. Calculons les réactions RAz, RAy et prenons le point B comme
articulation.

* Selon le plan vertical

E: —
> Ray
8 Fr RAy = FrA + FaA
RAz = FtA + QA
i 2 RAy = 172.7 N
y RAz = 356.9 N
Fig 4.15 - forces appliquées dans
le plan vertical.
0 < x <40
Mfz = -Frx(12 - x) - RAy*(l - x) - Fa*Rl
Mle = 0.4064x -2/ 6 MLz(l2) — -8.96 Nm
40 < x < 80
Mfz = -RAy*(l - x)
Mfz = 0.173*x - 13.8 Mfz(12) = -6.88 Nm
H}z
’01 %

Fig 4.16 - Diagramme de Mfz(x).
N.B : x est en mm.
* Selon le plan horizontal
0 < x €40

Mfy = (Q1 + Ft)*(12 - x) + RAz*(1l - x)

Mfy = -1.190%x + 63.5 Mfy(12) = 15.9 Nm
s 99 -




40 < x < 80

Mfy = RAz*(1 - x)

Mfy = -0.396%x + 31.75 Mfy(12) = 15.9 Nm

4 H‘.’ l"m\

635
N~

15.9

> X
A

Fig 4.18 - Diagramme de Mfy(x).

IV.6.3.2 Calcul du moment de torsion

Ft*R1 0 <x <12

Mt(x)/B -{
0 12 <x<1 Ft*R1 = 11.9 N
Y Mr}a (Nm)
7.9 (5
l \ L
B 0, ' A "

Fig 4.19 - Diagramme de Mt(x)/B.

Ceci nous permet de noter que la zone la plus sollicitée est
la section B. Les moments en cette section ont pour valeurs :

* Mfy(B) = 63.5 Nm

* Mfz(B) = -27.6 Nm
* Mt(B) = 11.9 Nm

IV.6.3.3 Calcul du diamétre de l'arbre d'entrée (51)

Les équations (3.36) et (3.37) nous permettent d'obtenir:
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Mfmax = 69.2 Nm
Mr = 61.1 Nm
L'équation (4.55) donne alors
d > 11.44 mm
Nous adoptons un diamétre : d = 15 mm
IV.6.3.4 Etude de l'équilibre et calcul des momemts
fléchissants de l'arbre de sortie (51) \Qi

Fig 4.21 - Etude de 1l'équilibre.

Pour cet arbre 1'= 80 mm. Considérons le point D comme arti-
culation. Nous avons
RCz = FtC - Q2C
RCy = FrC - FaC RCz = 392 N
RCy = 73.1 N

* Selon le plan vertical

0 < x <40

Mfz = 4Fr'*(12' - x) + RCy*(l' - x) + Fa'*R2

Mfz = -0.366%x +23.4 Mfz(12') = 8.76 Nm




40 < x < 80

Mfz = +RCy*(1l' - x)

Mfz = -0.073%x + 5.84 Mfz(12') = 2.93 Nm

Mfz(1') =0 Nm
lnfx(Nm)
23.4
876 | | | |
093 | |19 | |
_ [ - X
B8 04 A

Fig 4.23 - Diagramme de Mfz(x).

* Selon le plan horizontal

—
Rpz -
@y
]Ot c X
D —
%
I—F:" 1R:1

Fig 4.24 - Forces appliquées dans le plan horizontal.
0 < x <40

Mfy = (Ft' - Q2)*(12' - x) - RCz*(l' - x)

Mfy = -0.392%x Mfy(12') = -15.68 Nm

40 < x < 80

Mfy = -RCz*(l' - x)

Mfy = +0.392%x - 31.36

Mfy(12') = -15.68 Nm




_15.68 r_ﬁ___k"_

Fig 4.25 - Diagramme de Mfy(x).

IV.6.3.5 Calcul du moment de torsion

-Ft*R2 0 <x <12
Mt(x)/D -{
0 12' < x < 1! Ft'*R2 = -33.3 Nm
Y M (Nm)
b 02 . : L X
©
-33.3

Fig 4.26 - Diagramme de Mt(x)/D.

Ceci nous permet de noter que la zone la plus sollicitée est
la section 02. Les moments en cette section ont pour valeurs

* Mfy(02) = -15.68 Nm
* Mfz(02) = +8.76 Nm
* Mt(02) = -33.3 Nm

IV.6.3.6 Calcul du diamétre de l'arbre de sortie (57)

Les équations (3.36) et (3.37) nous permettent d'shtenir:

Mfmax = 17.96 Nm
Mr = 36.75 Nm

L'équation (4.55) donne alors

d>9.7 mm
Nous adoptons un diamétre : d = 15 mm




IV.7 CALCUL DE VERIFICATION DE L'ETAGE PAR LA METHODE

SIMPLIFIEE POUR LES ENGRENAGES DE MECANIQUE GENERALE

IV.7.1 Préambule

La méthode générale, trés compléte, mais extrémement com-
plexe n'est guére applicable de fagon courante. Ce n'est de plus,
qu'une méthode pour vérifier la capacité de charge d'un roule-
ment déja existant. Elle est difficilement utilisable, pour déterminer
les dimensions d'un engrenage a partir des données de fonctionnement

| 140

Pour les engrenages de mécanique générales (dans la majorité
des cas), pouvant supporter des charges trés élevées, mais avec des
vitesses modérées, nous allons donner une méthode de calcul simplifiée
que nous avons mise au point, pour l'application directe a la plupart
des cas pratiques rencontrés. Pour un probléme particuliérement impor-
tant ou sortant des limites pratiques courantes, il sera toujours
possible de faire une vérification en recourant a la méthode générale.

IV.7.2 Formules générales

IV.7.2.1 Pression superficielle

Elle est donnée par [1l4]

Ft (Rr + 1)
0h = Zh*ZexZg*ZR* * * Ka*Kv*Khe*KhR
b*D1 Rr (4.56)

Th < 0 hlim*Zn*Z1*Zr*zvkZukzx

Ft (Rr + 1)
Tho = Zh*Ze*zZ *ZR* * (4.57)
b*D1 Rr
Uhp = § hlim*Zn*Zl*Zr*ZveZusZx (4.58)
Ou :
* U/ho : pression de Hertz de base.
* % hp : pression de Hertz de calcul limite admissible.
* Vhlim limite d'endurance pour la pression super-
ficielle pour le matériau considéré.
* Zn facteur de durée.
* Z1 facteur lubrifiant.
* Zr facteur de rugosité.



* Zv : facteur de vitesse pour le film fluide.

* Zw : facteur de rapport de dureté entre le pignon et
la roue.
* Zx : facteur de dimension. Zx = 1.
* Ka : facteur d'application (tableaux 7.1, 7.2, 7.3).
* Kv : facteur dynamique.
* Kh« : facteur de distribution longitudinale.
* Khi : facteur de distribution transversale.
* Rr : rapport de réduction.
* Ft : force tangentielle.
* b : largeur de la dent.
* dl : diamétre de l'arbre d'entrée.
* Zh : facteur géométrique, (4.59).
* Ze : facteur d'élasticité.
* Zg : facteur de conduite, (4.60).
* ZR : facteur d'inclinaison, fig 4.29
2*%cos(R)*b
Zh = (4.59)

cos(eXt) + sin(xt)

O - t.( g Eﬁ
- A —_— ke (] = SRy e 4,60
£ ; ( ) o ( )

* Pression de Hertz théorique admissible

1 1 1 1
Ujh.th.adm = ( ﬁlhlim* * * Zn*Z1*Zr*ZviZw)*

ZP\/KV \/ Khg*KhR \/;

(4.61)
* Effort tangentiel admissible
2
Rr+l 1 (Zn*Zr*Z1*Zv*Zw)
Ftadm =V hlim*2 *hADL# () *( =) (4.62)
Rr  Ka*Kv#*Khy*KhR (Zh*Ze*Zg *ZR)
* Puissance admissible (KW)
Padim — 0.524E-0AD]1Anl#ltadm (H.63)
Rr 1 (Zn*Zr*Z1*Zv*Zw)2

Padm=2.196E-6%b¥nl*(a* hlim) 2% ( )* *( >
(Rr+1)"3 Ka*Kv*Kh«*Kh8 (Zh*Ze*Zg *ZR)

(4.64)



* Facteur K admissible

1 (Zn*Zr*Z1%ZvkZw) 2
Kadm - W,hllmAZ * * ( ) (4.65)
Ka*Kv*Khy *KhR (zZh*zZexZg *ZR )"

IV.7.2.2 Proposition de formule simplifiée pour la pression

superticlelle

Reprenons la formule (4.63), nous réunirons sous l'appe-
llation de facteur de service Kb le terme

Kb = Ka*Kr/Zn"2 (4.66)
ou :
* Kr : facteur de fiabilité (fig 4.30)
Padm*Kb = Cl*C2*C3*C4*C5%C6 (4.67)
Avec Rr
Cl = 0.524%nlx*( ) (4.68)
Rr+1l
1
c2 = (4.69) (fig 4.31)
(Zh*ZE*ZK)”2
C3 = Zv"2/Kv (4.70) (fig 4.32)
b*d1"2*E-6
() R —— (4.71) (Fip 4.33)
Khy *Khi
c5 = Vhlim*2/Ze (4.72) (fig 4.34)
C6 = (Z1*Zr*Zw)"2 (4.73)
Ka = 1.25 tableaux 7.1, 7.2, 7.3

La valeur de Kr/Zn"2 est voisine de 1, pour les installations
a fiabilité normale, pour une durée de fonctionnement journaliére
entre 8 et 10 heures. Ceci nous donne alors un facteur de service

Kb = 1.25




* Facteur de durée Zn

Pour
nl = 60*%nl*H cycles

nl = 2.52E9 cycles nl > 5.E7
Oou :

H = 30 000 heures
La figure 4.35 donne

* Facteur lubrifiant Z1

Zn = 1

Pour les viscosités d'huile courament utilisées en mécanique
générale, nous pouvons certainement adopter comme valeur moyenne [l4]:

* Facteur de rugosité Zr

Comme +valeurs pratiques moyennes, nous
denitures trafitées et rectifides

Z1 =1

adopterons pour des

Zr = 1

* Facteur de rapport de dureté entre pignon et roue Zw

Pour une dureté Brinnel entre 200 et 300, d'aprés [14]

* Facteur d'inclinaison Z&

La figure 4.29 donne

* Facteur d'élasticité Ze

114) donne un facteur

* Facteur géométrique Zh

D'aprés (4.59)

* Facteur de conduite Zg

D'aprés (4.60)
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Zw = 1.1

ZR = 1

Ze = 61

Zh = 2.48

Zg = 0.88




* Calcul de la puissance admissible

D'aprés les équations (4.68) a (4.73), nous obtenons

Cl = 324.3
C2 = 0.255
C3 = 0.92

Pour Khy = 1 et b/(Khg *khf ) = 12 (fig 4.33)

C4 = 0.01

Pour HRc = 60 et O hlim = 150 daN/mm" 2

C5 =6

Pour le pignon et la roue, en acier de cémentation, dentures

Lroempees ol roect [0idoes =
l-CG - 1

Padm = 3.65 KW

Finalement la pulssance admissible

Nous notons que

P < Padm

* Calcul de Kadm

Kadm*Kb = C2*C3*C5*C6* 1/(Khot *KhR ) (4.74)

Kadm = 0.68 daN/mm"2

Soit alors : Ft Rr + 1
K = *

b*D1 Rr K = 0.18 daN/mm"2

* Pression de Hertz

D'aprés la figure (4.37), nous avons : Zv - 0.96
D'aprés 1'équation (4.70)
Kv = 1
1/(Khy *KhBR ) = 12/b = 0.6
Ka = 1.25

D'aprés les formules (4.56), (4.57), (4.58), nous avons
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* % % * %

*

% % % F

g f
g fp
rfl

Yst
Ynt
Y§.re
YR.re

Yx
YR

ﬁJh - 73.79  daN/mm"?
§ hp = 158.4 daN/mm"2
Nous avons bien :
(_&'h < T hp
* Effort tangentiel admissible
Rr
Ftadm = b*D1 * *C2%C3*C5%Ch (4.75)
(Rr + 1)
[—;tadm - 622 daN
Nous avons
Ft = 79.2 daN Ft < Ftadm

La dent choisie supporte largement la pression superficielle.

IV.7.2.3 Résistance a la rupture

Nous avons

’ Fi
0 ¢ -

* Yta*!sa*YE*Y&*(KuARv*RL¢AKIE)
b*mn

Vep = © £lim *Ysts¥ncsyg.rel.t *¥R.rel.t *¥x

s < Cp
Ft
Ofo = * Yfa*Yt*Ysa*YB
b*mn
Avec

contrainte de rupture de base.

(4.76)

(4.77)

. contrainte de rupture de calcul en fonctionnement.

. contrainte de rupture de calcul limite admiss
im - limite d'endurance nominale a la rupture de
1'engrenage d'essai.
facteur de concentration de contraintes de
1'engrenage d'essai égal a 2.1, [14].

ible.

. facteur de durée pour la résistance du pied de la

dent, relatif a 1'engrenage d'essai.
1.t . facteur de sensibilité relative a l'entail
1'engrenage étudié par rapport A 1'engrenage
égal a Y /Y t .
1.t . facteur de rugosité relative.
. facteur de dimensions.
facteur d'inclinaison.
facteur de conduite.

le de
d'essai,



* Yfa : facteur de forme, charge appliquée au sommet.

* Ysa : facteur de concentration de contraintes.

* KER : facteur de répartition de charge longitudinal (KfR = KhR).
* Kfx : facteur de répartition de charge transversal (Kfx = Kha).
* Ka : facteur d'application.

* Kv : facteur dynamique.

N.B : La procédure de mesure pour la détermination de U/fp,se.
base sur la méthode de résistance d'un engrenage d'essai.

Les caractéristiques de l'engrenage de référenc= sont :

* module : m=3as5

* inclinaison de l'hélice : B =0°

* paramétre de concentration de contraintes : gqst = 2.5

* facteur de concentration de contraintes D Y¥st = 2.1

* rugosité dans le fond de dent : Rtm = 0.01 mm
* vitesse tangentielle : v = 10 m/s
*

bonne précision de denture.

* Effort tangentiel admissible

0 Flim*Yst*Ynt*Y§.rel.t *YR.rel.t *Yx
Ftadm = (4.78)
YfakYsa*Ys ¥YR*Ka*Kv¥K e *KER

* Puissance admissible

Padm = 0.524E-6*b*D1*mn*nl*Ftadm (4.79)

GJfl:‘LuP’rYst*‘x’{,‘.1:'431.t *YR.rel.t *Yx
Padim — 0 _924F GAL*mn " 247214014 . : (4. 80)
Yfa*Ysa*Yf/*Yﬂ*cos (B)* Ka*Kv*Kfx *KFfR

Ynt
* Critére de rupture Ft/(b*mn) admissible
1 0 flim*Yst*Yg.rel.t *YR.rel.t *Yx
(Ft/b*mn)adm = * (4.81)
Ka/Ynt Yfa*Ysa*Ye *YR¥Kv*Kf *KER

IV.7.2.4 Proposition de formule simplifiée pour la résistance

4 la rupture
Reprenons la formule (4.79), nous réunirons sous 1l'appe-
llation de facteur de service, le facteur Kb :
Kb = Ka*Kr/Ynt (4.82)
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En mécanique générale, on utilise souvent Ynt = 1

Padm*Kb = CB1*CB2*CB3*CB4*CB5*CB6*CB7 (4.83)
Avec
CBl = 0.524E-6*Z1*mn*nl (4.84)
CB2 = 1/(Ye¢*YR*cos(R)) (fig 4.38) (4.85)
CB3 = 1/Kv (fig 4.39) (4.86)
CB4 = 1/(Yfa*Ysa) (fig 4.40) (4.87)
CBS = b/(KER*Kfy) (fig 4.33) (4.88)
CB6 = € flim*Yst (fig 4.41) (4.89)
CB7 = Yf.rel.t * YR.rel.t * Yx (fig 4.42) (4.90)
Kb*(Ft/b*mn)adm = CB2'*CB3*CB4*CB5'*CB6*CB7 (4.91)
Avec :
CB2' = 1/(Yg*YR) (4.92)
CB5' = CBS/b (4.93)

Nous calculons alors

Kb = 1.25
Yerel .t = 1.0
YR.rel.t = 1.0

Yx = 1.0

CB1 = 0.013

CB2 = 1.38

CB3 = 0.985

CB4 = 0.227

CBS = 12

CB6 = 105 daN/mm"2 ( ¥ flim = 50 daN/mm"2)

CB7 = 1

Alors
Padm = 5 .05 KW

Nous vérifions bien :
’ P < Padm

Et :

CR2' = 1.33

CBS' = 0.6
Alors

(ft/b*mn)adm = 18.74 daN/mm“Z
Et :
Ft /hdmn — 2 64 daN/mm” 2

Nous avons bien : Ft/b*mn < (Ft/b*mn) adm

Nous notons, d'aprés les résultats, que la dent résiste
correctement & la rupture.
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L'ARBRE RECEPTEUR

Au cisaillement: la clavette est de section 8%7 sur une
longueur de 16 mm. Le diamétre de 1'arbre est d = 24 mm.

La contrainte admissible au glissement de 1l'acier est
Cadm = 60 MPa et la pression admissible est Padm = 150 MPa [11].

L'elffort tangentiel

Ft = 792.6 N

La contrainte de cisaillement

Ft
CT-— T = 14.15 MPa
S
T < Tadnm
. au mattage:
au niveau du champ entre la clavette et 1'arbre la pression
est
Ft
* a =4 mm Pa = Pa = 7.940 MP;_]
* 1 =16 mm ax] -
au niveau du champ entre la clavette et le moyeu la pression
est
Ft
Ak o= 2 mm I'm — 'm — 11.90 MPa
b*1
Nous avons bien : Pa < Pm < Padm

La clavette du moteur est donc convenable.

IV.9 Rendement des engrenages paralléles

Ce qui va suivre n'est en fait qu'une vérificarion du
rendement choisi initialement, basé sur les rendements des c¢ i irenages
de bonne qualité commerciale [14]. Pour cela, nous utiliserons la for-
mule suivante

gf"2 + ga”2
M=1- f*x( 1/RL + 1/R2) * (4.94)
(gf + ga)*cos(o )
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ou :

* ga : correspond a la longueur de retraite( ga = 2.75 ).

* gf : correspond 4 la longueur d'approche ( gf = 3.51).

* R1l, R2 : rayons primitifs des engrenages.

* f : coefficient de frottement compris entre 0.04 et
0.06

La valeur la plus faible correspond aux grandes vitesses tan-
gentielles. Pour notre cas, nous prenons un coefficient de 0.06

En remplacant dans 1'équation (4.94), nous obtenons un rende-
ment

M - 0.982

Nous avons choisi pour les calcul wun rendement de 0.99, ce
qui se rapproche de la valeur calculée.

* Remarque : 1'équation (4.94), indique que le rendement
baisse lorsque la longueur d'action g = gf + ga augmente. I1 v‘a donc

intérét 4 avoir le plus petit module possible, compatible avec les
conditions de résistance.

Théoriquement 7 est maximal lorsque g, = ga

IV.10 CALCUL DES ROULEMENTS

IV.10.1 Roulements des paliers A et B (50)

Selon la figure (3.20), nous avons
* Fa = 26.2 N Fr = 146.5 N

Nous pouvons calculer le rapport Fa/Fr

Fa/Fr = 0.2

A partir de l'abaque de l'annexe 2, le roulement le plus adeé-
quat est un roulement a billes & gorge profonde.
Nous trouvons aussi : Re/Fr = 1.4

Alors la charge radiale équivalente
Re = 205.1 N

D'ou 1'équation (3.51), donne le taux de charge dynamique

C = 2060.4 N

En se référant & [12], nous pouvons choisir deux roulements

15 BC 6003
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Iv.10.2 Roulements des paliers C et D (43), (50)

De méme, nous calculons

Fa/Fr = 0.5

L'abaque de 1'annexe 2 nous indique wun roulement a billes a

gorge profonde. Et en plus un rapport

Re/Fr = 1.25

Alors

Re = 183.1 N

D'ou le taux de c¢harge dynamique

C = 2580 N

En se référant a [12), nous pouvons choisir deux roulements

17 BC 6010 E

IV.11 CALCUL DES PERTES ET DU RENDEMENT GLOBAL

Nous pouvons pour cela commencer par les
ments utilisés dans 1'étude dynamique précédente. Nous
disposition wune expression pour la détermination de
absorbée par ces derniers

Q*f*3 . 14%d*n

Pro = (W]
1000*%60
* 0 charge s'exercant sur le roulement.
AL coelllclent de Llroltement. Pour le cas le
able, [10] donne une valeur de 0.01
* d diamétre de 1l'arbre en mm .
* n . vitesse de rotation.

Pour 1'appui A, nous avons

*d =15 mm
* n = 840 tr/mn
* Q = RA = 432.8 N

divers roule-
avons a4 notre
la puissance

(4.95)

plus delavor-

Nous calculons une puissance dissipée de : Pr

oA = 2.855 W

Pour 1'appui B, nous avons

* d =15 mm
* n = 840 tr/mn
* Q =RB = 414.7 N

Nous calculons une puissance dissipée de : Pr

oB =2.736 W
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Pour 1'appui C, nous avons

* d = 17 mm
* n = 300 tr/mn
* Q = RC - 398.7 N

Nous calculons une puissance dissipée de : ProC = 1.07 W

Pour 1'appui D, nous avons

A d = 1Y mm
* n = 300 tr/mn
* Q = RB = 449 .4 N

Nous calculons une puissance dissipée de : ProD = 1.06 W

Les pertes dies & l'engrénement, se calculent a partir de la
puissance fournie par le pignon 1 (Pu = 1056 W) et le rendement de
1'engrénement (0.99)

Pre = Pu*(1 - 0.99) (4.96)

Pre = 17.56 W

Nous obtenons finalement la perte globale de puissance, dans
les roulements des paliers A, B, C, D et dans 1l'engrénement

Prg - 18.28 W

Le rendement global est alors

Pu - Prg
Ng > ~——— (4.97)

Pu
‘qg = 0.98

Ce rendement est compris la marge des rendements des engrena-
ges de bonne qualité commerciale.

IV.12 ECHAUFFEMENT DES ENGRENAGES

Nous avons vu précédemment qu'il se produit une perte de
puissance par engrénement Pre. Il existe également une perte de pui-
ssance extérieure a 1l'engrénement, Pr, die par exemple aux frottements
dans les paliers, au brassage de l'huile par la roue, éventuellement a
la résistance de l'air qui n'est qu'une trés faible contribution [14].

Ces pertes de puissance conduisent évidemment a un &<gagement
de calories qui sont évacuées dans l'atmosphére par convection, par
radiation et par conduction par les arbres.

En résumé, nous ne considérerons que les deux moyens de di-
ssipation thermique principaux, nous noterons la dissipation thermique
du carter et celle du réfrigérant (ici l'huile).

- 108 -



Pour cela, nous prendrons une température ambiante de 25°C,
ainsi qu'une température moyenne de régime de 50°C [15] en signalant
qu'il est courant d'admettre des températures de fonctionnement de
1l'ordre de 80°C a 90°C. Il faut évidemment utiliser une huile conser-
vant une certaine viscosité A& de telles températures, mais ceci sera
étudié plus tard, ainsi nous étudirons successivement ces deux procé-

dures de dissipation.

IV.12.1 Capacité thermique d'un engrenage sous carter

Nous pouvons affecter a un carter une certaine capacité
de " dissipation thermique " qui dépend des dimensions de ce carter
et de l'environnement.

La capacité de dissipation thermique peut ainsi s'écrire de
la maniere suivante

Pcarter = € % T *T"4 %S (4.98)
oua :

E . représente 1l'émissivité du carter.

égale 4 0.28 pour le fer galvanisé sale.
6" : constante de Stephan Boltzman.

égale a 5.669E-8 W/m 2 K'4
T : température de foncticnnement (90°C = 363 K).
S : surface qui participe & la radiation.

égale a 0.044 m 2 (voir dessin).

Constderons le reductoumr dont la peirte de pulsusance totale me

léve &
Prg = 0.01828 KW.

En sachant que : 1 KW = 860 KCal/heure alors

Prg = 15.77 <Clal/h

Le carter peut dissiper, suivant (4.98), une puissance
Pcarter = 10.32 W

Donc : Pcarter = 8.88 KCal/h.
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IV.12.2 Débit d'huile pour l'évacuation des calories

Le lubrifiant doit étre choisi convenablement, nous dé-
terminerons la viscosité qu'il doit présenter & la température de fon-
ctionnement en régime de palier.

Le point critique de fonctionnement sera dans notre cas de
80°C & 90°C. La viscosité doit garantir 1'existance du régime fluide
avec une sécurité convenable par rapport a4 ce point critique. Nous
choisissons une huile courante de viscosité Engler au point de fonc-
tionnement, & 50°C de 2.8°E & 3.1°E et & 100°C de 1.4°E.

Le point d'inflammabilité est a 210°C.
Le poids spécifique a 15°C est de 0.865 Kg/1 =§.
D'aprés UBBELOHDE, nous avons [15]
A= F [ 0.0731°E - 0.0631/°E ] (4.99)
¢ viscoslté dynamique en polse,

d'ou un point de fonctionnement & 50°C la viscosité dynamique est de
0.16 a 0.18 poise.

Nous reléverons aussi la chaleur spécifique volumique de
cette huile qui est de l'ordre de 0.40 KCal/1°C. Nous aurons alors un
débit volumique d'huile donné par 1l'expression suivante [14]

Préf
Qv = ——— (4.100)
Dtr*Cp

ou :
Préf : perte de puissance dissipée par le réfrigérant
calculée comme suit

Préf = Prg - Pcarter Préf = 6.84 KCal/h

Dtr : chute de température du réfrégirant que nous
supposons de 1l'ordre de 10°C [14].

Cp : chaleur spécifique de 1'huile = 0.40 KCal/l1°C.

Il en résulte donc un débit d'huile d'environ :

Qv = 1.71 1

Ce débit sert a la lubrification des dentures et des paliers.
Le volume de la réserve d'huile est calculé en tablant sur un certain
nombre de passages.
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Ce nombre de passages ne doit étre ni trop faible (question
de volume du carter ou du réservoir), ni trop important (brassage im-
portant de l'huile d'ol oxydation possible). La valeur pratique est
comprise entre 4 et 6 [14].

Soit donc, pour le cas traité, une réserve d'huile comprise
entre

Vimin = 0,285 1 et Vmax = 0.427 1.

Pour notre part, nous utilisons la lubrification par barbota-
ge, de ce fait nous aurons donc une hauteur d'huile de

h = v/s!' (4.101)
Avec
S' : surface de fond de carter. En estimant cette sur-
face sur le dessin
S' = 0.018 m"2
V : volume de réserve d'huile soit :
Vmin = 0.4075E-3 m"3 et Vmax = 0.6113E-3 m'3
D'ou :

hmin = 15.83 mm et hmax = 23.75 mm.
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CHAPITRE V : DESSINS DE CONCEPTION
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CONCLUSTION



La conception suggérée dans ce travail ne se veut pas
définitive. Elle permet un repérage des étapes essentielles nécessai-
res 4 la définition d'un systéme d'entrainement & vitesse variable et,
bien évidemment, doit étre adaptée A l'intelligence des situations
auxquelles des analyses discurssives aboutissent sur un compromis
entre les limites de la technologie acquise, la disponibilité des com-
posants et des colts.

Une perspective intéressante, serait la continuation de ce
travail par un bureau d'étude, qui produira un document volumineux
dirigé a 1'établissement d'une gamme de produits du type que nous
avons étudlé avec étendue cinématique, des pulssaces suffisament
larges et congus selon le principe modulaire. En d'autres termes, un
nombre relativement faible de pidces, permet de réaliser de nombreuses
combinaisons de type.

Les avantages sont évidents. Un nombre réduit de piéces se
traduit par des lots de fabrication importants et une utilisation
économique des machines; Les nombreuses combinaisons de type, donnent
aussi un programme optimal, & partir duquel, chaque utilisateur peut
constituer, sans compromis, la solution optimale pour son ap, -ation.

Notre contribution au développement d'un systéme d'entrainem-
ent a4 vitesse variable fut intéressante a bien des égards.

Cette tache constitue, pour nous, une premiére expérience
dans le domaine de la conception, domaine marqué aujourd'hui par une
cassure entre une épopée ou les subtilités de 1'ingénieur prenaient
forme avec un simple crayon sur une feuille et une épopée ou une
certaine informatique affronte la pensée des hommes.
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ANNEXE 1 : COMPLEMENTS SUR LES MOTEURS ELECTRIQUES

1. Degré de protection selon CEI 34

I P 4 4

A —

lettre caractéristique protection contre les
(international protection liquides
class )
protection contre les
corps solides

Le premier chiffre définit la protection contre les contacts

et l'introduction de corps étrangers. Le deuxiéme chiffre définit la
protection contre 1'infiltration d'eau.

2. Perte de puissance dépendant de la température ambiante et

de 1'altitude Puu: 4.0,

Ao
An
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ot e
° (1)) Asvo vw  Yoee
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Fig 1. - Réduction de la puissance.

3. Services types

Nous pouvons distinguer deux régimes de marche

- Le service continu : le moteur démarre au maximum six fois
dans 1l'heure et la pleine puissance indiquée sur la plaque
signalétique.

- Les services intermittents : on en distingue 7 cas.

* S2 : services temporaires.

* S3 : services intermittents périodiques.

* S4 : services intermittents & démarrages.

* S5 : services intermittents & démarrage et freinage électri-
ques.

* 86 : services ininterrompus charges intermittentes.

*

a
S7 . services ininterrompus a démarrages et freinages.
* S8 : services ininterrompus a changement de vitesse périodique.

En outre le moteur peut également, en marche de réglage subir
des impulsions correspondant 4 un démarrage incomplet (jusqu'a 1/3 de
la vitesse nominale au maximum).

< 1 .



ANNEXE 2 : CHARGE RADIALE EQUIVALENTE POUR DIVERS ROULEMENTS

Bague ntericur towrne

Re/Fr

gorges profondes.
conlacl angulaire faible.
conlacl angulaire eleve.
douhle rongee.

rouleanr spheriques.

Re/F)




ANNEXE 3 : ELEMENTS DE CALCUL DES ENGREANAGES




W Facteur d’application KA pour engrenages réducteurs

Caracteristiques
de la machine menante

caractéristiques de la machine menée

uniforne chocs modérés|chocs important

de 1a transmission

Uniforme 1.00 1.2 1.75
Chocs 1égers 1,25 1.50 2 ou plus
Chocs moyens 1.5 L.75 2,25 ou plus

Tableau 7.1 - Facteur KA.
Caractéristiques Nachines

Unitorme

Moteurs electriques, turbine a vapeur
turbine a gaz

Chocs legérs

Moteurs & combustion interne a pistons
nultiples

Chocs moyens

Noteurs a combustion interne & pistons
simples

Tableau

7.2 - Exemples de machines menantes

Caractéristiques
de la transmission

Nachines

Uniforme

Générateur, convoyeur & COUrroie, convoyeur
a vis, élévateur léger, levage éléctrique,
engrenages d'avance de machines-outils,
ventilateur, turbo-compresseur, mélangeur
pour matiére homogenes,..

Chocs moderes

Commande principale de machines-outils,
¢lévateur lourd, engrenage de rotation de grue
ventilateur de mine, melangeur pour matiere
non homogéne, pompe & pistons multi-cylindres,
pompe de circulation,..

Chocs importants

Presse, cisaille, malaxeur & caoutchouc,
connande de laminoirs lourds, centrifuge
lourde, pelles mécaniques, pompes de circul-
ation lourdes, ..

Tableau

7.3 - Exemples de machines menées.
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Fig 4.38 — Valewrs de (1/YE *Yg *cos(4 )
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