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CHAPITRE I.

CALCUL ET TRACES DES ORGANES
D’ ASSEMBLAGE DU VOLANT

Le calcul du poids & la jante d'un volant susceptible d'assurer m
degre de regularlte donné dans le fonctionnement d'une machine & piston,
a été exposé au cours de méecanigue appllquee aux machines alternatives,
Ce calcul a conduit comme on se le rappelle & la détermination du P D2

Le probleéme qul se pose ici est celui de la détermination des’ formes.
Etant dormé le P.D? & réaliser, il s'agit :

10) d'établir le profil de la jante compte tenu de la destination du
volant,
203 de déterminer les tensions dans la jante, les bras et le moyeu,
39) de calculer la section des bras et les assemblages 3 la jante et
au moyeu pour que l'ensemble présente un coefficient de séecurité domné,

%*
* *

1.- FORMES ET TRACES DE LA JANTE.

En ce qui concerne la section de la jante, il y a'lieu de distinguer
1°§ le cas du volant-poulie,
2°) le cas du volent servant uniquement de masse d'inertie.

PREMIER CAS : VOLANT-POULIE.

Dans le cas de volent-poulie, la largeur et la forme de la jante dé-
pendent du mode de transmission employé.

a) Transmission par courroie.

La largeur 1 de la courroie étant connue, on en déduit la largeur
de la poulie
1, = 1,07 1 + 50 mm,

D'autre part, la jante devra &tre bombée suivant les indications
fournies dans la premiére partie du cours, et l'épaisseur minimum de la
jente sera fixée par la formule empirique

e = 0,012 + 10 mn.

&J: % ; %Mf o f Z;W?/VA{% %
) tvarniice /y ﬁ et




b) Transmission par cBbles.

La largeur nécessaire découle du tracé et du nowbre de gorges néces-
saires,

Pour les deux modes de tremsmission, il y aura lieu de prévoir une
couronne dentée généralement venue de fonte avee la jante, destinéde & la
nise en mouvement de la machine, en vue d'amener la manivelle, soit & la
main, soit au moyen d'un moteur, & occuper une position favorable au dé-
narrage.

Lorsque la manoeuvre ge fait & la main, la denture présente les for-

mes appropriées pour engrener avec un cliquet mis en mouvement au noyen
dtun levier, '

Si, au contraire, l'entrainement doit ®tre réalisé par l'action dlun
moteur, la denture est tracée en développante suivant les principes ex-
poaés dans la deuxidme partie du cours d'Eléments de Machines

La jante est constituée dans le cas du volant-poulie d'une couronne

d!épaisseur minimum tracée en utilisant les données rappeldes ci-dessus,
M{renforcée dens l'axe par une couronne_de largeur et d'épaisseur calculée
'ii{ﬂpour donner 3 la masse totale le P,D? imposé.

On pourra tenir compte de ce que le poids du moyeu et des bras rame-
né au diamdtre D représente environ 0,1 P .

Sur cette base, on pourra fixer lsgAZimensions de la couronne inté-
rieure; en effet, il suffira d'écfigz (rig. 2),
2

2 2 2 0,9 . .2 ‘
Py .xf + B, .1 = 0,9 PAZ) = = Pp.D" . (1)
Le rayon 1 et le poids P, wrésultant du tracé de la couronne ex-
térieure, Le poids P, peut s'exprimer en fonction de r, et r, puls-
que .
e
B =06.27.7).0.1, = 6.2y ( -3¢ -12,).21,. (2)
jﬁ/’ La largeur 1, étant choisie de fagon A pouvoir placer les boulons
d'assemblage de sart et d'autre de la couronne intérieure, om voit que
1

les relations ( et (2) fixent la valeur de r, en fonetion de la don-
née fondamentale P,D?

La valeur de D et partent celle de r; wrésultera, elle, de la vi-
tesse & la jante choisie en s'inspirant des considérations exposées au
chapitre des courroies et chbles.

DEUXTEME CAS ; VOLANT SERVANT UNIQUEMENT DE MASSE D'INERTIE,

Lorsque le volant ne doit pas servir de poulie, la largeur et la vi-
tesse 4 la jante ne sont pas fixédes par des considérations de bon Fone-
tionnement ou d'économie. La vitesse est limitée par une question de sé-
curité, suivant le matériau employé : disoms que pour les volants en fon-
te on ne dépasse généralement pas 28 & 30 m,/sec,

Lorsque les valeurs du P.D° sont trés élevées et que l'on est obli~
gé dlavoir recours & des vitesses périphériques dépassant 30 n/sec, on
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dispose des solutions suiventes :

a) jante en fonte, bras en fer,
b) jante et bras en acier coulé.

Le forme rationmelle de la jante dems les deux cas est la forme en
U wrenversé comme 1l'indique la figure 3.

Le longueur 1; et la hauteur hy étant choisies de maniére & pou-
voir réaliser le P.D° imposé sans devoir recourrir & des épaisseurs de
métal trop grandes qui introduiraient des tensions internes préjudiciaw
bles & la sécurité.

I'épaisseur e résulte de la forme des assemblages adoptés pour
réunir les différentes parties de la jemte : la largeur 1, est détermi-
née dés que l'on s'est fixé une largeur limite eq .

TLe volant peut @tre construit en une ou plusieurs piéces. Jusqu'a
2 m, on peut concevoir le volant en une pidce avec moyeu fendu, en vue
dlassurer le retrait., Entre 2 et 6,5 m, on le construit en deux pisces
pssemblées & la jante et au moyeu par des boulons ou par des frettes,
Au deld de 6,5 m,, on le construit en 4 piéces assemblées de la mewme
fagon,

Te nombre de bras est de 6 ou 8, Si le volant est trds large, les
bras sont dédoublés et disposés dans deux plans symétriques par rapport
au plan moyen, Nous reviendrons ultérieurement sur la question de la
forme des bras aprdés 1'étude de la résistance de la jente et des bras.

Disons cependent deés maintenant que la section la plus employée est
le section elliptique ou la section dérivent de cette dernidre et repré-
sentée figure 4.

Généralement, les bras s'élargissent vers le moyeu ou se trouve leur
section dangereuse,

2.~ ETUDE DES CONDITIONS DE RESISTANCE
TE LA JANTE ET DES BRAS.

Tes efforts qui se développent dans la jente d'un volant sont dus :

ag & la force centrifuge,

b) & la force d'inertie tangentielle due aux
rotation, ;
c) & la force transmise & la jante par le lien de transmission lorsque
le volant sert de poulie.

ne de vitesse de

8i la jante était entidrement libre de se dilater, c'est-a=-dire si
les bras n'établissaient pas de liaison entre la jante et le moyeu dems
le SENS RADIAL, le force centrifuge n'surait d'autre effet que de soumet-

b

tre les fibres de la jemte & des extensions, et le calcul des ‘tensions
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pourrait se faire trés simplement,

La présence des bras a pour effet de domner & la jente soumise a la
force centrifuge une forme lobggﬂqul 1mp11que a4 la fois des tensioms
d'coxtension et de flexion que la théorie ci-aprés permet de déterminer..

VOLANT SOQUMIS A L'ACTION DE LA FORCE CENTRIFUGE SEULE.

Nous exeminerons d'abord le cas le plus simple de la jante soumise
a la force centrifuge seule,

Examxnans ce qul se passe pour un élément d'angle au centre dg
pris dens l'are de la jante compris entre deux bras séparés par un angle
2 o (fig. 5).

Cet é1ément isold est en équilibre sous l'action de la force exté-
rieure dF (force centrifuge elementalre) et des forces de liaison :

ag forces normales & la section N d'une part et N + dV d'autre part,

b) forces tangentielles ou efferts trenchants T d'une part et T + 4T
dtautre part,

¢c) moments fléchissemts M d'une part et M + dM d'autre part.

Pour trouver les valeurs N, T et M dans une section guelcongue,
il suffira d'exprimer les oondltlons dtéquilibre qui se traduisent par
trois équations. Les deux premiéres exprlmant que la somme des progectlons
de toutes les forces sur la normale puls sur la tangente est égale & zé-
ro, La troisidme étant obtenue en expriment que la somme des moments de
toutes les forces par rapport au centre de gravité de la section est
égal & zéro.

Bxplicitement, on obtient ainsi :

ar 4+ T cos—Q ~ (T + aT).cos —Q N.sin == -~ (N + d¥).sin ?? =0 (1)
0

W.oos € + T.ain F - (1 4 d:N).eos 2, (T v ar).sin & - (2)
M ~ T,cos %? .R %? - (T + aT).cos %g R %? - (M + aM) = 0 (3)

dquations qui simplifides en négligeant les infiniments petits du second
ordre deviennent

ié—‘sz.wz.dgo-dT-N.dgp:o | (1)
- d¥ + T.dg = O (11)

- df - T.R.d¢ (111)

{1
o

Puisque dF a pour valeur

aF = Oéd R? . w? .4

expression dans laquelle o désigne la section de la jente, & le poids
spécifique, et w la vitesse angulaire.
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Pour résoudre ces équations différentielles, tirons de la premicre
dT .

la. valeur de Ea et dérivons. Nous obtenons
@ér Ay : :
T2 = "apc T ()
Cette équation (IV) peut se résoudre aisément en posant
dT
dg = 7

on obtient, en effet,

&y 4y 4 _dy g
dp~ar * dg ~ Y ar T

ou yv.dy = - T.4T
ou encore, par intégration
7% = = T 4 o2

dlou ¥ o=y/- T2 4 of

et, remplagant y par sa valeur, il vient alors

dg = dT
- T2 4 &
qui donne directement (¢ + 01) = 4 arc sin %
goit T = ¥ c,(sing.coscy + siney .COSQ)
En posant
¢c.cos cq = a c.sineq = b ,
il viendra T = 5 (a.sing + b.cosg) ' (V)

Pour déterminer les constantes a et b mnous disposons de deux
conditions au limites, En effet, en désignant par T, la moitié de la
réaction d'un bras, nous obtenons ‘

0 T='=Tyg=-b el b (v1)
2a T=4+T = - (a.sin2a «+ b.cos2a) (vrz)

b étant essentiellemen positif puisque la direction de F est choisie
conme positive.

pour ¢

il

pour @

Dlou, en comparant VI et VII

+b = - (a.sina + b.cos2a)
ot a=-%b 1+ cosia _ T 2 cosa To

sin2 @ ° 2 sina,cosa -~ ~ tga

Fn remplagant les valeurs trouvées pour a et b dans 1'équation

V, nous obtenons :
sinfgn 2
=4+ T g

N sina

T= « T,.(~- cosa.sin ina,cos :
o+ (= cosa.sing + s ) T
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Ce qui nous conduit aux valeurs suiventes pour T, N et M en fonc-
tion de T,

_ sin(p-a | -
T =1, sina ()
T S cos(z-g) - (x)
g sina
.86 2.3 cos(@-g) ,
M~~R.N+c—-gw.R ¥ To R =oq =5 + 2 (x1)
Pour déterminer la constante o, mnous ferons appel a4 la relation
2x
M
jE.I ds = 0
0

que nous croyons nécessaire d'établir tout d'abord.

En partant de la relation

i 1 XM
o' ¢ T E.I
et en tenant compte de ce que
Q.dp = ds o'.dg' = ds!
i1 vi ap' _ % _ M
il vient en effet, TaT 35 =TT
ds M
1 s o ) e ot
ou (ag o7 dg) = = ds

et, ayant remarqué que %27 peut &tre pris égal & l'unité, il vient,

en intégrant,
2

20 2 d o(M
| . — —
fdw §d¢_j1&1ds~0
0 0 0
Les deux termes du premier membre étent égaux chacun & 2 a par
raison de symétrie dans les déformations de la jeante.

En tenant compte de ce gue la section est supposée constante et que
partant I est constant, on peut tirer de 13, en remplagant M par sa

valeur, ) ‘
« 2o 2¢
_I&é «Ff B . do + To B jﬁﬂ?—”—@ dp + | c2.R.3p= 0
g sing
0 . 0 0
Soit - 9—5— wiR*.2a + 2 T,.R® + 2 ¢, .R.a = O
N g.0 2 .3 T
dtott Cp = T W R - 7% R

M est donc & présent déterminé en fonction de T,

M = TO.R.[M - —1-:\ (x11)

sina a
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Les expressioms IX, X et XII peuvent 8tre représentées graphique-
ment et ce d'une fagon simple en prenant comme variable indépendante
sxn@? a) qui est proportionnel aux abscissés mesurées & partlr de llaxe
de symétrie (fig, 6). :

En déterminant les valeurs partioﬁliéres de T, M et N pour ¢ =0,
g=0a, o= 2¢. On voit que les diagrammes représentatifs doivent avoir
1tallure indiquée fig. 8.

Détermination de T, .

Les valeurs de N, T et M ne sont toutefois comnues qu'en fonc-

tions de T, lequel reste & déterminer,

La traction des bras sur la jante représentée par 2 T, est lide &
1la deformatlon des bras par rapport & la déformation de la Jjante. On
peut s'en rendre compte physiquement en imaginant les bras constitués d
d'ume matidre présentant un coefficient d'elastlclte trés faible (clest-
d-dire tres extensible); la jante tendrait & rester parfaitement circu-
1a1re, et le tension radiale dans les bras serait nulle,

Pour rechercher T, force est donc d'établir d'une part l'allonge-
ment des bras sous l'action de la force 2 T, provenant de la jante et
de la force centrifuge appliquée aux bras et d'autre part d'établir l'ale
longement de la jante sous l'action de la tension normale N , puis de
rechercher la relation qui lie les deux déformations.

 Pour ce qui concerne ltallongement des bras, nous pouvons tout d'a-
bord évaluer la force appliquée dans une section & la distance ¢ de
1'oxe de rotation

R
r =27, +‘f 01é61 w.Q.4do
+ d1.4 w2 14

g 2

04 désignant la section moyenmne du bras, 64 le poids spéeifique de
la matieére constituant le bras.

1

o

=
c

Ltallongement AR du bras (en confondant le rayon & la naissance du
bras avec le rayon moyen de la jante, approximation généralement suffi-
sante) sera donnée par 1

R .
F 2T 61 w? ‘ 2 2
AR::J;O1 el (R - ) S (R - »).(2 R* =~ Ror - x*) (XIII)

Pour ce qui concerne l'allongement de 1'élément de jante correspon-
dant- & 2 @ nous pourrons le calculer par la relation

« & ,
N.R.dg R Fo.6 2 o cosl{a=-
%f o.B “2jadﬂl[g WL = Ton sina }dw
[+]

[+
_ 0 2 2 To
= 2 [ETE w,R",«a 5E R]

5i nous admettons & présent que sous l'action de la tension N 1la
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longueur développée de la fibre moyemne déformée d'angle au centre 2a
ne differe pas sensiblement de la longueur de l'arc de cercle de rayon
R + AR , nous pourrons écrire que

o

2a.(R+AR)—2a.R=2§%—'—%d¢

]

et nous en déduirons

o

- 2 3 TO'R __:!; “7
AR—E@' w.R - O,.an . (‘AIV)

En égalant les deux valeurs de AR fournies par les équations (XTIT)
et (XIV), nous obtenons une relation donnant la valeur de T

Ey 9_1[.1. L zy .%z-:]
_ 8. 04K E_" 78 ire® -3 ®

T, = . , o
Ty | O1.E 1 1
) e (1-5) + 55 3
b S
* *

3.= APPLICATION DES FORMULES TROUVEES AU CAS SIMPLE
DU VOLANT ENTIEREMENT EN FONTE. -

Dans ce cas, la formule qui donne T, se simplifie du fait que
E1=E et 61:(5

2_.1@x? 1 =
T‘ :-('5'(1)2.3..01 3 o 'R e " B
© 8 2(1-% .2 2
R g " a
et 1l'on peut déduire la valeur de Lk maximum (pour 0 = r rayon du
moyeu Iy
2 1 /22 1 r Ve
N A U L -
"R/t Za
La guantité entre crochets ne dépendant que des rapports % ’ %?

et de l'angle 2 a clest-i-dire du nombre de bras, on peut déduire de
la formule que, pour tous les volants géométriquement semblables, les
points homologues des bras sont soumis aux mlmes tensions si la vitesse
périphérique reste la mlme. {

Si 1'on examine les valeurs de % et g on peut en déduire la uBme
Conclusion pour la jante.

En ce qui concerne les tensions de flexion, on peut les évaluer en
portant de la formule d'équarrissage et en utilisant les relations (XII)
et (XN), il vient en effet :




.
%’ﬁ
-
-
-
.
-
é
.

2. 1@z L =z
......M......QwZ R2 R. 04 3 ¢g ‘R 2" R [eos(a qp) 1
@) e L 2 (1-%),9 1 |'L sina Ta
v v R/ tT @

formule qui montre qu'a vitesses périp'eériques égales, la tension maxi-
mu de flexion est constante pour tous les volants géométriquent sembla-
bles, puisque le module-de flexion varie comme le cube du rapport A de

siﬁilitude et que, partant, la quantité B?g reste constante quelle que
| v

soit la valeur de A .-

Saiuiea e sl

REMARQUE,~ Il est intéressant de chercher quelle est la tension dens une
couronne de rayon moyen R entrainde & la vitesse w.R dans 1'hypothése
ol les bras n'exercent aucune action radiale c'est-a-dire lorsque T, =0

On voit, d'aprés les formules IX, X et XII que

T =0 y = L0 422 M= 0
g
La valeur de N pourrait se déterminer directement en notant gue
la somme des composantes verticales de dF pour une demi couronne est
égale & 2N

Jz
2N=de.singo=§ 9:9 p g2 R.sing.dg = 2 2 98 p2 2
0 o & g

e e

et que la tension par unité de surface doit 8tre par conséquent

02 2
t = ~= R, W
g

En prenant la résistance & la rupture égale & 12 kg/ﬁm ,on trouve
_que l'anneau devrait se rompre & la vitesse périphérique de 130 m/sec.

Des expériences effectudes sur des volants réduits en fonte, ont
ontré qu'en raison des assemblages malgré la présence des bras, cette
vitesse de 130 m/sec correspondait généralement & la rupture.

4.~ CALCUL DU VOLANT SOUMIS A L'ACTION
DES EFFORTS TANGENTIELS.

Llorigine des efforts tangentiels est celui des forces d'inertie
erenant des variations de vitesse dans le temps, le volant ayant pour
ission de régulariser le couple de la machine,

Lorsque le volant sert de poulie, 1l'effort tangentiel utile vient
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gtajouter aux forces d'inertie.

T'intervention de ces efforts tangentiels a pour effet de soumettre
chacun des bras & une force :

N, = K.2a
la force élémentaire aysmt pour valeur :

o.R.6 dw  d,6 2 dw
g dg. B a7 g R dat

de=K.dg

on peut, comme on voit, déterminer X et partent

. dw
Connaissant It

N, .

Tes tensions introduites par Ny dems la jante sont faibles et né-
gllﬂeables. Pour le bras, elles ne peuvent &tre negllgees mais on reste
assez prés de la vérité en supposant le bras encastré au moyeu et fixé

& le jante par une rotule., Dans ce cas,

M =% .(R - )

R¢(2 1'encastrement) =

?L=[Rf+g1'—1-],

Tes forces en jeu pour assurer 1l'équilibre de 1'élément limité par
deux plans faisant entre eux un angle dp sont respectivement (rig. 7)

1) N et N + d¥
20) T et T 4 dT

3°) K.dg appliqué au centre de gravité de 1'élément.

L G S e S T G SRS S A S SR SRS e
l-h

En projetant ce systéme de forces sur la tangente puis sur la norma-
le, on obtient les deux équations suivantes

N.dg + dT = 0
K.dp + d¥ - T.dg = O

Un troisidme équation est fournie par la relation des moments pax
__ rapports au centre de rotatiom,

M - X,R.dg - R,dN = O

On est conduit & une relation analogue & celle trouvée dems le pre-
nier cas, mais en fonction de N

1

I

2
£1__.13l2_.@2_"1q
dp? ™ dg

~ Ta détermination des constantes d'intégration est plus diffieile que
ans le premier cas, mais les conclusions sont les suiventes.

Te moment & la jante est faible ou négligeable vis-a-vis du moment
réé par la force centrifuge. Seules les tensions dans les bras provenant
e la flexion sont considérablement accrues et il n'est pas possible de
pas en tenir compte, Seulement, on ne commet pas d'erreur appréciable
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_eon supposant que chaque bras se comporte comme s'il était soumis & une

force %f en restent articulé a la jante.

CAS DU VOLANT D'INERTIE. , i
Etant en possession de la courbe de ralentissement ® = £(t) (fig.8), on

G G e

détermine facilement le plus défavorable en tragant la tangente la

aw

dt

plus raide & la courbe.
Dés lors,

dw
N1:~ RE.

o itd

CAS DU VOLANT POULIE (fig. 9).

Appelons Q 1'effort tangentiel moyen (effort de régime),
¢ 1le rayon de la manivelle,
N' 1teffort appliqué & la jante

v Q.9
Ny =7g

Entre I et II le volant accélére et supporte les effets d'inertie
en sens inverse de la rotation,

Pour l'ensemble du. bras

- ...

v= (v +m)E

Pour un bras, ce sera la n® partie.

*
* *

5,- CALCUL DES ASSEMBLAGES.

1.~ DES SEGMENTS DE JANTE ENTRE EUX.

, A présent que nous sommes en état de déterminer les efforts agissant
aux différents points de la jante, nous pouvons examiner les solutions
possibles pour établir les liaisons entre les différemtes parties de la

Jantes d'un volant,

; Le point d'assemblage est géndéralement pris sur la bissectrice de
llengle formé par deux bras voisins, L'assemblage dems l'exe des bras
exige le dédoublement de' ceux-ci dans le plan de séparation des deux
demi~volants, '

a) Assemblage par boulons.

 (lest le mode d'assemblage le plus simple mais qui ne peut guére
tre employé que pour les volants de faible poids tournant & une vitesse
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périphérique modérée (fig. 10).
Dlaprés ce que nous avons vu, l'effort appliqué au centre de grovité
de la section est domnné par la formule (X)‘dans laquelle ¢ = a ., Nous

devonsg y ajouter %% si nous tenons compte des efforts tangentiels,

Quol qutil en soit,nous désignerons l'effort total par N .

De plus le moment fléchissant dems la section d'assemblage est donnée
par la formule (XII) dans laquelle ¢ = a ; représentons-~le par M .

L'assemblage devra &tre tel, que les boulons s'opposent & llouvertu-
re du joint malgré l'action de la force N et du moment M dont lleffet
est de déterminer la rotation des brides autour de leur argte inférieure
ab .

L'équilibre des forces appliquées exige que
N.A + M= X.x

X représentant la force exercée pér ltensemble des boulons

y AL M /af/f
dtot X:Nx+x -r?cy/_d*xyf LI

On voit tout l'inter®t qu'il y a & relever les boulons vers la jante
et d'autre part i abaisser le centre de gravité, clest-a-dire de réduire
Ao »

Les boulons seront au nombre de 4 ou de 6 et l'on pourra utiliser
en vue de pouvoir les rapprocher davantage de la couronne extérieure des
tiges filetées aux deux bouts.

Gorsim R G e R

.

b) Assemblage par clavettes (fig. 11).

o

Lorsque la largeur du volant devient faible par rapport & la masse,
cas du volant-masse d'inertie, on a vu que la forme rationnelle d'une
section de la jante est celle d'un U reuversé, forme qui se préte mal
& 1l'asemblage par boulons., On peut alors utilisé 1l'assemblage par cla-
vette (fig, 11).

La tige peut 8tre & section cérculaire ou & section carrée introdui-
te dams une douille appropriée brut de fonderie. L'axe pourra colncider
tros approximativement avec le centre de gravité de la section, ce qui
revient & poser dans l'équation ci-dessus x = A .

i

La détermination des proportions de l'assemblage ainsi que le choix
du taux de travail de ses éléments se fera comme il a été dit dans ce
chapitre réservé i cette question, dens la premiére partie du cours.

0) Assemblage par frette,

Pour la disposition de la jante en U renversé, un bon moyen dl'as-
semblage consiste & utiliser des frettes placées latéralement (fig. 12).

‘ Ces frettes seront circulaires autent que possible, les faces & ag=
sembler dressées, les tenons parfaitement tournés et calibreés,

On placera les frettes & chaud avec un certain serrage initial pour
qu'en marche les joints ne baillent pas,
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Te caloul doit se faire en tenant compte de la tension de fixation,
de lleffort N défini au paragraphe a, ainsi que du moment M qui tend
3 faire bailler le goint. ‘

Pour les trds lourds volants, on peut munir le joint d'une fretie
tengentielle extérieure de fagon & équilibrer Q de la relation précé-
dente.

Quelque fois, pour soulager les frettes latérales, on ajoute une fret-
te tangentielle & l'intérieur.

Pour le calecul de la section de la frette, il faudra se reporter au
chepitre traitant de cette question.

TT.- TES BRAS A LA JANTE BT AU MOYEU.

Tes b ras sdnt, dans ce cas, des fers plats encastrés & frottemend
dur et serrés en place par des boulons traversant la jante et chassés
au marteau dans les trous (fig. 15).

Pour faciliter le travail d'ajustage des boulons, on peut utilisex
des boulons travaillant simplement & la traction, Les bras seront main-
tenu en place par des broches concentriques aux boulons et chassées dans
des trous aldsés avec précision (fig. 14).

III.- DU MOYEU.
Torsque le moyeu est en deux pidces, on l'assemble généralement par

boulons ou par frettes, Pour les trés grands volents seuls les asseubla-
ges par frettes sont utilisés.

Pour le calcul des boulons ou des frettes, on doit composer les dif-
férentes forces 2 T agissant dans l'axe des bras (fig. 15).

Bn ce qui concerne 1l'épaisseur, on peut adopter
D =1,841,6D
suivant 1'importance.

Le moyeu est évidé au centre et ne porte que sur la moitié de sa
longueur (fig. 16);une douille fendue dans le sens axial enveloppe ce-
pendant la cale sur toute sa longueur.

Cette longueur est égale normalement & deux fois la largeur de la
jomte sauf pour les volants poulies, Dens ce cas, c'est le diamwtre de
1llarbre qui régle la longueur qui est sensiblement égale au diametre,

On rencontre actuellement des volants pleins en acier coulé ayant
la forme d'un disque, Ces volants sont utilisés sur les groupes asynghro-
?emgénéritrice & continu (grende vitesse périphérique 80 & 100 m/see).
fig. 17).

Ces groupes actionnant, par exemple, des machines d'extraction, il
fallait éviter de donner des & coups & la centrale., Le moteur alternatif
ne pouvait ralentir que de 2 & 3 %P(pour éviter les variations trop foxr-
te de la période du courant, ce qui gdne d'autre machine : les turbo-
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pompes pourraient se désemorcer par exemple). La régularité de marche
qulon veut obtenir dans ca cas exige l'emploi de grendes vitesses péri-
phériques. '

Du point de vue calecul, mous considérerons ce volant comme un dis~
que, :
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CHAPITRE IT.

ETUDE DE LA RESISTANCE DES DISQUES

1.- ETUDE DES DIFFERENTS CAS.

Soit un disque de profil guelconque (rig. 18). Dens un élément quel-
conque de ce disque d'angle au centre dg , délimité par deux cercles
concentriques de rayons r et r + dr , la tension tengentielle t est
supposée constante puisque, par hypothése, il n'y a pas accélération
tengentielle, le nombre de tours par seconde étant supposé constant.

L'é1ément envisagé est soumis d la force cemtrifuge dF , ce qui
entraine des tensions radiales t' et t' + dt' .

Eerivons la relation d'équilibre pour 1'élément considéré, les for-
ces projetées sur la normale (1l'angle ¢ étant petit, on pourra assimi-
ler l'angle au sinus, c'est-a-dire sindg==dg et cosdg == 1) conduisent
3% la relation (1) suivante :

.% x.dr.r.dp.of .2 + (x + dx).(r + ar). (t' + at').dg

- r.x.t'.dp - 2 x.dr.t %? = 0 ; (1)

en négligeant les infiniments petits du second ordre,
g x.w?.r?.dr + t'.r.dx + r.x.dt' + x,t'.dr - X, t.dr = O . (1)

Pour pouvoir déterminer les deux inconnues T et t' , il faut une
seconde équation., Nous la trouverons en faisant intervenir les déforme-
tions. Soit A 1'allongement proportionnel,

Aok -Eg.t' ou Ao X! -Eg.t

Appelons u le rayon aprés déformation et soit du 1'épaisseur
dr aprds déformation. Si AM¥est 1'allongement tengentiel et A’ 1tel-
longement radial

) oo - ggﬁ;;fﬁl?) gy o Qo - dr
r L Iz
rd=u-2 a(zr.a) = du - dr = A'.dr G:eE

r.dA + Adr = A'.dr

dlou finalement

- 1 - t L.
T g.t ar + dt En.dt - T En.t &,
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: . at . 4t , ‘
dtol t'-t=1+n( a‘;) : (2)

En combinant ces deux relations, on trouve

8 2 1 Y4 odt
E—_gw.r.dr+1+n(dt+ ) (5)
x !

Voyons quelques applications,

DISQUE D'EPATSSEUR CONSTANTE .

Dans ce cas, X = constante (flg. EL9) done dx = 0 et la relation
(o) devient

_6_ 2 1 ' - 28}
gw.r.d:c+1+?7(dt + dt) = 0 (u)
on en tirera at' = - (1 + 7) -g- W.r,dr ~ dt .
En intégrant de r, & r ,
r t? r t
[ e [ e Ca oo - [l
r £t g€
o ° "o to

t'-tg=-(1+n)-§-.5‘-’;—(r2~ 2) = (t = t,)

gjoutons -~ t & chaque wmembre

g w?
t'—t:-2t+(tg+to)-(1+?7)-é'.—§-(3;£ r?)
- dt dt’ 4
-1 (G- &) (4)
et, en remplagant dt' par sa valeur tirée de (37),

Ty [—-— (1 + 7). n—g- Wiz 4 7 dr] = -2t o+ (at) - (em)7 5 (2®af)

Ce qui conduit, en groupant dans le premier membre, les termes en

20 4 23(5.@1» -
) -

soit  fw y ; o B o O

s w? s w?
(t' + ¢ ).dr = (L + 37) -g—.-“f—?-x?.dr + (1en) 3 % r2.ar

f fr;(th) (t'+t)§rdr-(1+3vb -—-g‘r dr+(1+77) f:c Jr.dr

rolo o

()2 [ @ -2 L. o)+ et ot )]

de cette relation on tire 1'expression de t :

1 T
k“c:—éto[u(-r?-]»r

L uf1- (r°)] |
--Z- %2— r [(1+377).(r4 ) - 2.(1+ 7).x3, (x* = )]




- 18 =

o.[l-&(“—)] % [1 -(—")‘ ' (;)
34
g

.%—-[um)r s a2 GoF (1) - 2t n)ad |

le) 0-! )
W- @l pulie @) O ©
2 ' .
r §.~%; [— (54—n).r2 2. (14 n).x2 + (L-1n).2d. %; ﬂ

To\2
b=t = (1o = t8).(F —g @ (1) [1—( )4]
81 b > T ; t > t' de la
| 1
6= 35 (t - 7.%')
41 faut B.0 = (t'- n.t') <

DISQUE PLEIN.(s&ns ouverture au centre, et d'épaisseur éonstante).
Pour déterminer t, et t} mnous pouvons admettre

10) que la tension annulaire t, et la ten31on radiale t! se con-
fondent lorsque le rayon ¥, prend la valeur zéro,

t, = t} pour r, =0

on peut donc remplacer dans les équations ( ) et (6) t! par t, et
r, par O, dtou

5  w? 2

t = 'to - g - 8 (1 + 3 77).1‘ ‘- ‘"“”"di,
é CU2 2

£t o= t, - g - (3 + n).r

i

ol ©

20) que pour T = Iy , t4

8 =t - -g-aﬂ.(3+n).n,2 =0
. 6 of
dlton to =‘g . %; (3 + n).lf
en remplagant ‘
. 2
el Lot [ e - ()G
R S ICER R CER (2]

Conclusions : 1°) On peut‘v01r que pour * = O , on a bien *t, = v} S

1 29) Que t' est bien nu! pour T =Ty , t] =0 .
3°) Que la plus grande déformation est réalisée au centre (fig. 20).




5 to = 7.t _to.(1 -7)
- E =T E

et que pour gque la tension ne dépasse pas R , il faut que
8.E = t,.(1 - 7) LR,

.?21'1 (1 =n).(5 + 1R

2 2 8 R
W< TT) (B w7

clest-a-dire

avec 7 = 0,3 A

o, RIS kio.

w?.rf < 3,46 R .

Si on se fixe R = 20 Kg/mm?, on aerrive 3 la vitesse limite pour un dis-
que domnné.

DISQUE_AVEC OUVERTURE AU CENTRE (fig. 21).

! =0 pour T =P, (10 oandition)
_ t] =0 pour T = I (20 oondition).
agufi@] gl @]
w?
g L [ (3+7).22 + 2. (L an).x2 + (1-17).7 ] = 0.

Cette opération montre que la premiére condition est toujours satis-
fajte si on a t} = O dans le second membre. En remplagant dans 11équa-
tion r par ¢ et t! par O, il vient :

t1'=~%'to|:1 )2} -—.%{(34-??) e (1+n).2d + (1-7).2f (“)j

Ty \2 T,
§ 2., "B 2.(1+ 7). (5%) +(1—?7)-(;1-

‘l‘,o:—%. w .y 1—(;29_)2

t =_i.éw2.l‘2—(5+n).[l-('§:—] (1- o). G2 [1 - @]
o 4' g 1 1_(1’0)2
te=ai o [ (- G =)

introduisant cette valeur dans l'expression de t et de t!

bok 8 a2, L(3+n)+(1—77)( 2] [0 e Gof]

-

L 1+37) -2.(1 +77).(-§-:-9-)2 v (1 - ﬁ)-(?)ﬂ

1 9,
8 g
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2w m e - @] 1 - G

_-éL- -g-a)zr [5+?7-2(1+77) ("‘")2“(1"77)( )4]

Ie wmaximum de 'R correspond & r = r, ; nous devons donc poser

i

1 4 r T, \3
4, ~n.td = R = t, il aﬂ,r%.L(3 + )+ (1 - n).(;%)]

ol w?rd < ¢ B
| 8 G n) + (1~ 7). (
. Lo S 2 .2 4 R - 4 R _ 4R
| Pow =0, o O SFETG,7.(0,8)7 SF,5 + 0,088 3,35
§ . = 1,2 R
%‘, REMARQUE : pour r, = valeur voisine de zéro,
. 2 2

Ainsi, une ouverture au centre, si petite soit-elle, fait passer la va-

leur da la tension de R & %4%% R ou 2,85 R . La vitesse périphéri-
’
que sera, par conséquent, réduite dans le rapport .§%?

Quand on veut pousser les vitesses trés loin, on évite le trou au
contre du disque en employant le mode de fixation représenté par la fi-

gure 22,

DISQUE RENFORCE (fig. 23).

Pour ne pas compliquer les équations, on suppose 7 = 0 , ce qui
n'entraine pas d'erreur bien importante dams la valeur des tensions, Les
équations generaleu deviennent

-4 [1- @] -4 2 s 7]
T [ J gt - ()] -2 1-2.(2 Nye3 ) (=
7 . 2 /
1= % to.[l - (E& ] + % tg.[i + (E&jﬂ + —~ ﬁng— [- 3 + 2. ( (IB)]
On appliquera ces deux équations successivement & l'anneau intérieur

(a) au dlsque (b) et & la couronne (c), on obtiendra six équations con-
tenant six constantes & déterminer,

Pour les déterminer, il nous faut six équations de conditions, Nous
admettrons que

10) t! = 0. (12 équation de condition).

80) les tensions annulaires sont les mémes au rayon x4 dans la par-
tie a et la partie b

(ty), = (), (2e équation).

3°) les tensions annulaires sont les memes au rayon ¥, dans la par-
tie b et la partie o :
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(t ) = (t; ), (3¢ équation)

49) au rayon =r, les temsions radiales dans (a) et (b) sont dans le
rapport inverse des épaisseurs

,(t') = (t') .27 (40 équation)

R

“0) au rayon I , les tensions radiales dans (b) et (c) sont dans
le rapport inverse des épaisseurs ; G

(t0), = (£3), .+ %; (50 équation)

6°) & la périphérie, la temsion radiale est nulle

1} = 0 (6® équation).
gy 9 Te
z8 — = =L =
Posons T, = n T, = m, , T ms ,
dlotl T, = mq.Tq = Mg Mp.T = Mq.Mp).Mz.T5 .

Si, dems les équations générales, on a soin’ de remplacer Ty, Tq, T2
par leurs valeurs en fonction de rz , il ne restera dens les équations

que les repports my, u,, mz, la quantité o aﬁ.r3 et les inconnues et

1ton pourra en fonction de ce facteur S w?.r? déterminer ty, t,, b ,
ty, t1, ty . &

Ia plus grande des tensions obtenue pour les conditions suiventes

m, = 0,4 m, = 0,16 m,= 0,8
ng = éi = 5 n, = g% = 0,2 ,
correspond a n.t} = 0,96 g Wl r § < R
o _R

LW, r ‘< 5,96 = 1,04 R .

Si on suppose que la couronne n'existe pas, la tension meximum se pré-
sente toujours au moyeu, & la naissence du disque

O o .2 R
Ew'r3‘<_cf5_6_5: 1,77R

Fnfin, si on suppose le moyeu inexistent

8 2.2 _R
g Y T3S 0,751

Nous avions trouvé antérieurement pour

il

1,33 R .

rO
T3
en tenant compte du coefficient de Poisson

d 2 .2 4 R 4 R
g T S {5703+ 07 (0,052,805 = 122 R

= 0,4x0,16 x0,8 = 0,06
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pour le disque plein, -g; w?,x? < 3,46 R .
et avec l'approximation admise ci-dessus, 7. =0

0
r w?,rf < 2,65 R .

Ainsi, sans tenir compte de 7 (n = 0) :

Disque avec couronne et moyeuw . . . . . . . g v? = 1,04 R .
Disque sans couronne, mais avec moyeu . "= 1,77 R
Disque sans couromne, plein . . " = 2,66 R .
Disque avec um trou au centre . . . . . . . " = 1,33 R .
DISQUE_D'EGALE RESISTANCE (fig. 24).
0 2 1 '
& i rodr + T (at' + at)
x ” !
-t el n.t' = t' - not = R
si t' =t , on a R = t.(l - n)
t =t = 1 ? 7 et ~dt = dt''= 0 (tensions constantes)
dx 8 wir.dr O @ r.dr
x - g ! - g’ R
1 -7

(" 2
x (o) &2
x R g " 2

*e 2 2

log X (1-—ﬂ) 8 L w.r

9 Xy R g 2

2 .2
Xe (1 -ny46 w.r
1-n 6 w?r®
X
*
*® *

2.~ CALCUL GRAPHIQUE.

Les hypothéses faites pour établir 1'équation (1) impligquent :
i°g un disque de diametre indéfini,
2%) un disque plein au centre,

Cela ne peut correspondre & rien de courant; on peut se rapprocher
des conditions de sollicitation supposées en faisant agir & la périphé-
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rie un aubage exergant sur la courcnne un tension ratiale t et une ten-
sion tengentielle t' , telle que

R
1-7

t = &' = v

Tous les disques & profil tracé suivant 1'équation ci-dessus travail-
lent avec la mdme tension pour la méme vitesse périphérique, On peut tou-
jours trouver une valeur finie de x quelle que soit la vitesse périphé-

rique, mais le calcul montre que le rapport %% eroit rapidement lorsque
la vitesse périphérique grandit.

Dans la roue de Laval qui réalise des vitesses voisines de 400 u/sec,
on se rapproche des conditions de sollicitations du disque d'égale résis-
tonce en évidant un trou au centre (voir fig. 26).

CATCUL D'UN PROFIL PAR LA METHODE GRAPHIQUE..

Lorsqu'il s'agit d'un profil quelcongue (rig. 27), la méthode graphi-
que est seule utilisable,

Soit p le poids de l'aubage par unité de longueur, 2 % e pepré-
sentera la force centrifuge par unité de longueur, &

Rapportée au rayon =x' on pourra écrire
J P

1
"o P. 2 " I_
F" = & wh.rt 75

Pour la jante de section ¢ , on aura, par unité de longueur :

F' _Elwz.r' =.g_'.—(§- wz.r'

agissant au centre de gravité G', Au total,

2 "
w T
P = '—"g (p.I‘".""‘r, + O’.(S.I") .
la tension radiale exercée par la couronne sur la sec-
P

s par t, la tension annulaire moyenne dans la section

Désignons par 1t
r ’

tion de rayon
de la jante,

!
n
n

2 0,t,.8in ag 4+ Th.dg.x,.t) = r'.Ad@F

2
or Bsin%zczdw
2
Xn w !
th = - t} T Tn o+ 7; 5 (p.x" = + g,6,2")
: 2
b4 w 2 r'ty2
tpo= - bR T, 4 T (E LG+ 0

Si 1'on s'impose les temsions t) =t, = R , on pourra en déduire x, .

‘ IL'équation (2) permettra comme nous allons le voir de déterminer de
proche en proche les veleurs de t et t' en partant de t) =1,

]




- 24 -

7 dt! 1 dt |
Ve T YT T (2)

Donnons-nous la valeur de t' en fonction de r par la courbe

(fig. 28); partons de t' et aboutissons & t! = O .
. ¢
Menons la tangente & la courbe ainsi tracée; nous déterminerons %%

dat!

au point r , On fait la somme t' 4+ rge 5 on introduit cette va-

L
1+
leur dans (2) et en se domnant + pour la valeur de r = r, , on pourra
en déduire dt

dr °
Tragons la tangente;d'aprés le coefficient angulaire ainsi trouvé,
nous pourrons, en confondant la courbe avec la tangente, trouver la va-

. at!_
levr de 1t,.q pour le rayon r voisin; et comme t)_4 et g; sont

connus au point (n—i), on pourra comme pour le premier point déduire %% .

Cette construction fera connaitre la valeur de t en chaque point,
celle de t' étant connue par la courbe que l'on s'est imposée. Il s'agi-
ra de vérifier si, au point le plus fatigué, la tension t - 7n.t' ou

t! - 7.t ne dépasse en aucun point une valeur admissible, sans quoi~on
modifierait la courbe de +t' choisie arbitrairement de fagon & réduire

la valeur de “tmax .

S'il en est ainsi, on pourra déduire de 1l'équation (3) le profil du

disque puisque
Xn ™
dx
j1-§r = j‘L.dr
X r

'
~(L est calculable car on connait qr’ et 4t )
dr dr
3 2 dt' r
- W,r + ( + ) n
o -4 1 + N dr X
ou L = 7 log, = J L.dr

r

. Par intégration graphique, on trouvera pour toute valeur de =T
' n

L.,dr et on pourra déduire =x comme x, .

En ce qui concerne R y on peut dlre gu'il convient de prendre une
‘kkvaleur égale au quart et méme au cingidme de la limite élastique pour te-
"anlr compte des tensions préexistantes dens le disque.

Pour les roues tournant & grande vitessel on est ainsi conduit a
prendre des aciers nickel & 80 et 100 kg/mm? avec une limite élastique

de 65 Kg/mn’, ce qui conduit &

R = 13 Kg/mm?

i}

Vais on peut aller au deld,

On peut employer des aciers a 180 Kg/ﬂmz de charge de rupture et
5 Kg/mm? de limite élastique, pouvant conduite & une valeur de

R = 20 & 25 Kg/mnf ,

Pour les vitesses de dépassant pas 150 & 180 m/sec, on peut s'ten
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 tenir & de l'acier demi-dur ordinaire de 60 & 65 Kg/mm® de charge de rup-
ture avec un coefficient de sécurité de 5 ou 6

R = 10 & 12 Kg/mm® .

On peut prendre des tensions aussi élevées car les tensions restent cons-
tentes. On toldre & la machine 10 % de survitesse.

Le probléme peut se poser autrement. Le disque est fabrigué, on de-
monde d'évaluer w et donc la tension maximum,

On s'en reporte & la premiére formule
gg W’ r?.x.dr + t',r,dx + r.x,dt' + x.t',dr - x,t,dr = O

kmais, t',r.dx + r.x.dt + x.t'dr = différentielle de (x.r.t7).

Agx.r.t'Z Xt o+ % uﬁ.rz.x -0

Ar
gi on observe la figure 25,

(erot')y 7 (xor.t') | - x.t,.07 + % wz?rzf(rz.x)mw_ = 0

91 on compare avec 1'élément du centre (t! = 0)
o (X.l’.t')e = A
fixé pour autent qu'on se domne t; qu'on confond avee ‘tn .
~ On pourra également écrire
t! -t ] y
(=), - (L + ) de = (b = %) = n.(t] = t1)
Lot -t
t =t 4 n (bl - ty) + (FeZ—e) (1 + n)dr (8)
. On peut déterminer +t, au moyeu, et on continuera de proche en pro-
 che jusqu'd la périphérie. A ce moment, on devra constater que
£'(4 la périphérie) = t!
8i le disque est muni d'une couronne calculée, ou
- ‘t:} = 0
51 le disque n'est pas muni de couronne.

‘ Etent donné qu'on ne trouvera probablement pas cette valeur au pre-
mier essai, on repart avec une nouvelle valeur de t, .

Pour réduire les tAtonnements, on procéders comme suit, On va distin-
- guer les résultats obtenus par les deux calculs & l'aide des indices A
et B et écrire

R FETN S F O B
te(n) = Lte(n).,A + K. te(n) B 0
La yraie valeur de tl(ny est donnée par cette expression, On en déduit
L ot connaissant K , on va s'en servir pour calculer la tension dan-
gereuse. ’ '
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On éerit de mbme

(t1) = (tioda + Eulty,)s .

_Conmaissant t; on passera & t! par (x.r.t!) = A et on calculera
t, vpar la relation (8). -

3.~ SIMILITUIE.

On peut se demandedl comment faire varier x, pour conserver les né-
_mes tensions, les dimensioms de la couronne restant inchangées.

On doit faire varier x, en raison inverse de », ; on le voit ai-
sémen’? si on substitue r, par A.r, et r, par A.r, (/1> 1), Jd res~
tont invariable.

Par contre, on voit également que 1l'équation
dt! 1
Al 1 v =t
It @ R
_n'est pas influencée par la substitution.

8 2 1
az gw.r.dr+

" 1
De ubme = = - = Ui

dt
T qr

(at' + at)

_ne change pas quand on remplace w par

>le

et r par Azr . Ainsi,

 pour une mlme vitesse périphdérique, les temsions restent les mlmes en
des points homologues si l'on conserve le m@me rapport = et .
n

La grande roue est donc amincie par rapport a la petite

*
* *

4,- NOTES SUR LA "METHODE DES DIFFERENCES FINIES".

A.~ I'équation (1) peut se mettre sous la forme

1]
4—(%3;—1—2 - X, t +-§~w2.r2.x 0

-

1

et on peut en tirer

AMr.x.tt) - (x.t,). 47 +-g- w? (2%,x), Ar
n désignant par 1, la tension moyenne entre les rayons r et r + Ar

voir fig, 29).

0
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ni nous désipgnons par les indices i et e les éléments se rappor-
tant respectivement & l'intérieur et & 1l'extérieur, nous pourrons éecrire

(r.x.t"), = (r.x.t')

Do+ (xot ) A - g w? (r?.x), or .

Pour le premier élément, en commengant par le moyeu t; = O j choi-
sissons un t; arbitraire et admettons t, = t; , nous pourrons déter-
miner (r.x.t'), = A et partant

3

.~ L'équation (2) peut se mettre sous la forme (voir fig. 30)
'
(IL'TF—E)n.(i + n).Ar = (te - t;) - n.(t; - t[) .
de laguelle on peut déduire :
t! -t
te = t; + n.(t; - t{)-r(-ﬁ—;~—i%,.(14«n).Ar

Cette éguation fait comnaltre t. et partant, de proche en proche,
toutes les valeurs de t et t!

Etent parti d'une valeur arbitraire de t; , on ne peut s'attendre
& trouver & l'extrémité du disque la valeur de t! qui

1°) dans le cas d'un disque de turbine doit &tre égale & la tension
provoquée par la couronne et l'aubage que nous désignerons par T .

2°) dens le cas d'un disque de ventilateur doit @tre égale & zdro,

Pour trouver cette valeur particuliére, il faudrait thtomner sur la
valeur arbitraire initiale de t; & la circonférence intérieure du moyeu.

; On démontre que pour trouver directement la solution, il suffit de
Tecommencer le calcul en supposant w = 0 et en adoptant une valeur de
t; au moyeu (t;), par exemple. Si nous désignons les résultats obte- .
nus & la périphérie par les deux calculs, respectivement par les indices
A et B, on pourra édcrire

( ) ( ) T pour le 10

t! = (! + Kot =
‘ e{n) e(n) /A e(n) /B 0 pour le 20
clegt-d~dire que la vraie valeur de th(n) est comprise entre les deux
cas; T ou O wreprésente la valeur qui doit &tre réalisde suivant qu'il
slagisse du premier ou du second cas envisagé ci-~dessus (tz(n) désigne
la tension, t! & la périphérie du disque).

De 14, on peut déduire la valeur de X
thw) = (t4m) Da
tlmy s
Connaissent K , on pourra trouver la vraie valeur de (t,)o au moyeu

K =

(tijo = (tioZ\ + K. (t1o)g
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et le probléme de la détermination de la tension t et de la temsion
! en chaque point du disque sera résolu,
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CHAPITRE III.

CALCUL DES FREETTES

PREMIERE EQUATION,
Equation générale d'équilibre (rig. 31)

x.(r + dr).(t' & dat').dp - x.7,t".dp + 2 t.x.dr %ﬂ =0
soit x.(r + dr).(t' + dt') - x.r.t' + t.x.dr = 0
ou encore ’(t + t').dr = - r,dt! (I)
IEUXIEME EQUATION,
Flle est tirée de l'examen des déformations
5"-—“"-9'!_%—?‘7"'2 é=_t__+EZZ;t_'_
Représentons par u la valeur de r aprés déformation
par du la valeur de dr aprés déformation
- 5! :Jﬁg;ﬁgég‘(oontraotion) 5 = 3—545 (dilatation)
A6.r) = du - dr = ~ 6',dr ou ¥, dd ¢ O.dr = - &'.dr
r, (dt +7.dt') + (t +7.t").dr = = (' + not).dr
' dt dt? _
~ ou encore l (1 + 7). (t + %) = =~ [r I+ T 55_] (11)
En groupant (I) et (II), il viendra
- (1 +7).r.dt" = - r,dt - 7, 7.4t
soit dt' = dt ou 60 =t + A (1II1)

En utilisent & présent (I) nous pouvons écrire

2L

(t + t").dr = - r,dt = - r,dt' = >

r,(dt + dt?) = - % a(ts+t?).

log, 1?2 = - log,(t+t') + logyB

2 dr _ _ da(t+t')
r + + t!
soit I r?2,(t + t') = B (v)
; s
Les équations (III) et (IV) donment t et t' si on connai§é@i%’ A
et B . ;
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DETERMINATION DES CONSTANTES A ET ‘B,

Les conditions aux limites permettent de déterminér A et B, On a
en effets, ‘ |

by =P Ty = Po
En résolvent (ITI) et (IV), on obtient
- B A ¢ B A
tEEa m g Vieryite
En remplagant, on obtient
Dy = B +A 'p _ _B +_A..
e T r? T2 © T e2xfT R
\ Bl 1 1]
91 - _ B _
atob (po - pe) 2[-1:3-2 %:2-
d.‘ \b ‘ 20(p0 - Pe)-ro 01:']
oun B = >
r? - 1
¢}
. 2 2
A = 2'(Pe Iy = Do ‘ro)
= 2
r? - r?

- 2-<Po - Pe)~r02 )

(car A =2 p,

rf - 12
Q
Nous en tirons 5 2 2
e _ B _A_Po-(¥y+r) - 2pe.1y
°© = o T8 F rf - ri
B A pe.(x?2 + %) + 2 p,.xd
2r;y 2 r - xi

APPLICATION DES FORMULES AUX DEUX CAS SUIVANTS.

1.~ Prette libre & l'extérieur p, = O (fig. 32)

2 2 2

b = Po'(ro * 1’1) t = R PosTo
o = 2 2 =l 2
¥ - 7t rf - 1

2.~ Arbre fretté (fig. 33).

Dans ce cas, r,—-0 et p, =0, p, représente la pression oxer-
cee par la frette sur le coutour extérieur de l'arbre., Soit p, = p .

2 2
= D.Tq DT
tozm‘:—2p 1;1:——-1‘7—-::-:9.
1 ® 1

CALCUL D'UNE MANTVELLE (fig. 34).

Il est utile de bien définir les notations :
¢ rayon commun de la manivelle et de l'arbre apres déformation,
r rayon de l'arbre avant déformation,
r, 8alésage du moyeu de la manivelle avant déformation,
ry rayon extérieur du moyeu de la manivelle.
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I‘-I’o

T H
T, - r étant la différence entre 1'alésage du moyeu et le rayon de l'ar-
bre avant déformation, »

r - ‘ - , ‘
b—r=% est le % de cette différence par rapport au rayon de 1'arbre.,

La nature du probléme demande la détermination de

Il faut que, moyemnant cette différence, nous obtenions une pression
telle que le frottement dfi & cette pression équilibre le My appliqud
& llarbre,

Calculons ¢ en partant de la définition de 1'allongement propor-
tionnel des fibres de la frette,
2 2
- t ! Mpo. (o .
Sy = 9 = o, _ —Q—E 1:%e % L ‘;; - +2r1) + n.po} (ler cas : frette 1li-
° ) ) (I S bre & 1l'extérieur).
Lo Po'(ro +1’1)

Q:-E-‘—[ rﬁ -rg + nnpO] + l‘o

Calculons ¢ en partant de la définition de 1'allongement propor-
tionnel des fibres de l'arbre,

~X-Q t+n.t' =DPo +7.Po Do _ o . . <
6 = =/ = = = = = - (1 - 7n) (20 cas : arbre frettd)

_ L:Do -
0==2=2(1-7)+2r.

Egalons les deux valeurs de ¢ et nous obtenons

r
1”-‘1’0_&( 1) ?&(M )1*&&('171;‘)24-1 1
Tr  TFE |\ +Trf~ri+77_,"Erm+"+"“
. r,

I.Q A o ’ . 1 . 4
Obscrvant que T~ Dbeut ctre pris egal & 1'unité, nous avons

rI'12 T
r - Ty Pog(.r-o>+1 ( )
Tx TE |Eyro,c W E
LI'O -

Nous connaissons donc,en fonction de » , la valeur de (r - ro) dés
que l'on se donne p, et les proportions du moyeu de la manivelle, TLe
probléme est done résolu car P, est imnosé (Mt)

a) Comme il y a une limite de R dimposée, & savoir 20 Kg/ﬂmz, nous
calculerons plutdt p, correspondant & cette limite et nous vérifierons
si la force de frottement correspondante & P, donne un moment suffisant
pour équilibrer le M

I1 stagit de vérifier si R ne dépasse pas 20 Kg/'mm2 dans le moyeu
de la frette,

6O'E:R:PO°
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r .
avec 51 =1,8, 7 =03, R=20, nous obtenons p, = 9 Kg/mm® ,
o :
Connaissant ainsi la valeur de p, , nous calculerons »E;éffﬁ deman-
dé , ) :
T =Ty 9 1,8 + 1 1.
dtou 7, = r.{1 -~ 0,00067) .

b) Vérifions si cette valeur de po est suffisante.

La valeur de p, strictement nécessaire de p, doit &tre inférieu-~
re & 9 Kg/mu?, Vérifioms-le :
P.R= (2 Mro.1lo)upo.foro P =p.led=7p.1,33d° 1, = 1,5 7,

p ¢tant la pression limite acceptable au bouton de manivelle, 1 et
d ses dimensions.

p.1,3 a2 ~ 1,8 R4 \2 1 R o, d y2 1
Pom g wt YL, 5 T G F=r055 55) %
2 ?
_ d _2 A
R = 400 d = 140 2 r, = 210 T = = 4
epe £ 1 __8 1
Po =P8 9 -F=P9 ¥
avec '%'z 0,06 P, = §%9 25 15 p .
Soit p = 50 Kg/em® ou 0,5 Kg/mm®
Po = 7,5 Kg/mn?
FRETTAGE AU MOYEU (fig. 35).
Définissons les notations
AVANT DEFORMATION . APRES DEFORMATION -

3 ! 3
r rayon de llarbre ¢ ¢ >rayon commun arbre et moyeu

r! alésage du moyeu
r, alésage de la frette %

Lo rayon commun frette et moyeu
r! mrayon extérieur de moyeu 9o J 4

Soit de plus p, 1la pression entre frette et moyeu
P la pression entre moyeu et arbre.

Rappel de formules,

a) formules générales
2

t, = Po'(r% +2rg) ; 2 Pe.Tq (a)
i 23 (1)
- Do.-(rq + 75) + 2 po .22
Y= 2 2 (v)
I'1 - I’o




- 33 -

b) frette libre Po-(ri + r%)

-tO = 1‘% - rg A.
€ D r2 | (2)
t - g ¢—o o
17 p2 - 1R
1 °
c) arbre frettd to = - 2 P :
t'l = e p (3)

frette extériecure
2 2
Qe = To Yo+ 7mtl 1 Po'(r°+r1)+ Peo

(frette libre)

P .- 7 "EC T rl o P O
2 2 2
o _r -9  ti+m.ty 1 [2 p.xr' =~ po.(r§ + r;,)} 7+Po
moyeu ext, ¢ = .y = 5 =5 T - ) 1+ %
Dans la formule (1 b) il faudra faire
De = Py Iy :I‘L
P, = P , ) r, = x!
2 v 2
o Q =»' 1 P~(I‘o' - r' '2P0°To] b
moyeu interieur o =5 [ YRy /N
Appliquer la formule (1 a).
i r-90 - 2
Arbre = = (1 -7n) 5

On a donc quatre équations dans lesquelles ¢, o, , p et P, sont les
seules inconnues.

2 2 2 2
'y + T ey + ¢
tozpom% R:'i’o +77.t(')=p .i-;""‘—r'?‘ +77]
o » -

Ayant déterminé p, on vérifie si la tensiom R mne dépasse pas une
valeur limite, Si on s'impose R, on peut ainsi colculer une nouvelle
pression p, et nous pouvons calculer la nouvelle valeur de Qo et nous
assurer de combien le moyeu s'était déformé en marche, Nous pourrons nous
assurer qu'aprés application de la force P , s'il existe encore une pres-
_sion positive sur l'arbre,

Considérons le moyeu en quatre piéoes.(fig. 36).

La condition d'équilibre est

?
(t' + dat?).(r + dr).dp - t'.2.dp = 0 soit 9{-,— - - -%;Il
C
logyt! = = logyr + log,C tt = b

Dans ce cas, l'écrasement donne une certaine liberté de déformation
et 1t mn'intervient plus dans 1'équation d'équilibre.

Comme pour r =r , t'=p,, D, = % ) C =Dp,.T
o]
.r : r
t! =Py 'fg pe = po -:2:2.




Pour la déformation, nous avons

(5t_.ﬂ,.u____._dr - 4o 1
- B 7 B

Poelq

‘ : , T
goit 91 = 9o = (g — 1) --P—c’—E——Q-

frette extdérieure S

Q =T = = log,r + C.r

Qo ~ T, 1 po'.(rz'l + Ilzo)

e E 1,2 - e
1 o
£ In'
moyeu exterieur Po =P I¥
[s]
¥
moyeu intérieur 0, —0 = (xr! - 2') - %r__
arbre =0 o (129
r E
Ixemple de calcul.
Arbre 1050 4/100 »

intérieur - 17982/10 To
frette extérieur 2300 r,
9o = Lo 1 Ty + T, ~ Po
Tz, TF Po.(m + 77) = 4,95
! 900

P=P0F=Pom=1715po 0o = 0@
E“';—Q' 0,7 % Po = 4,14 Kg/mm?

Q@ = 524,8407 9, = 899,854

En marche 20 Kg/mm?
Serrage de l'arbre 0,074 mm.

skorekskokekskokskektok

Alésage du moyeu 1049 89/100 r' =

Extérieur du moyeu 1800 r! =

= 375,056 - 282,5 £

]

3,5 Kg/mm?

1}

17,16 Kg
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CHAPITRE IV.

EQUILIBRAGE'DES MASSES EN ROTATION

EQUILIBRAGE DES MASSES EN ROTATION,

L'une des conditions essentielles de bon fonctionnement des “turbines
est 1'équilibrage psrfait de la partie mobile.

Pour qu'il ne se produise pas des vibrations de l'axe, il faut que
le centre de gravité de la partie mobile coincide avec l'axe de rotation
et que celui-ci coincide avec l'un des axes principaux d'inertie,

La premiére condition ne suffit pas, car on peut imaginer deux mas-
ses m, et m, & des distamces r, et =x, de l'axe (cfr. fig, 37). El-
1es se font équilibre 1l'arbre étant au repos; mais en mouvement ces deux
sses donnent naissance & des forces d'inertie m,.w?. 2y et m,.w?. r,
qul vont reaglr en sens inverse l'une de l'autre mais qui n'agissent pas
dens le méme plan donnent lieu & un couple,

Il ne suffit donc pas d'équilibrer statiquement la partie mobile
pour éviter des réactions sur les paliers et des vibrations, celles-ci

provoquées par l'action de la force centrifuge sur les éléments du ba-
lourd,

Pour préciser les méthodes employdes supposons que le BALOURD exis-
tent dans le rotor résulte de la présence de deux masses excentrées m,
et m, & des distances respectives de r; et v, (efr. fig, 38); on
pourra toujours équilibrer llaction de ces deux masses par l'introduc-
tion des deux masses additionnelles dans chacun des deux plans paralld-

1es A et B.
Nous pourrons, en effet, calculer m{, m%, mb, mg, r!, r%, rg, o)
de telle fagon que les quatre équations d'equlllbre suivantes soient sa-

tisfaites

2 2 .y " e n
m,.r .00 = mp.etr) + om0 rY
2 2
' ! -— " ! it
m1.r1.a1.w = mh.rt.ah.
— 1 1 "
my .y = my.ry + mY.x]

? ¥ | - 1 1" 1
wh.ri.a] = nf.rl, a)
e 1 1 13 "
my.r, =mi.r} + mj.rY
! i 19 1]
rj.a) = nj.xj.a}
On pourra adopter les équations supplémentaires suivantes

i

7"
my

]

= m! "
m, = m;, = my

et déduire x!

" 1"
ory, o, .

27 ™M 2
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Les masses m!, m! et mY, m" ourront &tre remplacées par deux
! 1y M5 1 2 P P
masses uniques M' et MM '

Malheureusement, on ne connait pas les positions des balourds, ni la
valeur de leur masse, Dans ces conditions, le calcul ci-dessus est inappli-
ceble, mais il montre que l'on peut toujours équilibrer dynamiquement wn
rotor par l'application de deux masses additionnelles de grandeur appro-

pride placées dans deux plans quelconques perpendiculaires & ltaxe de ro-~
_tation,

1,~ METHODE EMPLOYEE.

I,~ CAS D'UN DISQUE.

Dans ce cas, 1'équilibrage statique suffit, car la distance 1 qui
pouvait exister entre deux masses m, et m, se faisant équilibre stati-
quement est toujours négligeable.

Appareil pour opérer avec précision :
sur rails
sur balance,

a) Expérience sur rails.

L'arbre portant le disque roule sur deux rails, Le disque avance,
recule, prend un mouvement alternatif s'il n'est pas équilibrd, Il Finit
par amener le balourd au point le plus bas, On mettra done de la matidre
au-dessus, c'est-a-dire & 1'endroit diamétralement opposé, Si le disque
est parfaitement équilibré, 1'arbre roulera toujours dans le mdme sens,
D'habitude, on remplacera le balourd ainsi trouvé en enlevant une certai-

ne quantité de matiére correspondant au balourd mais en un point diamé-
tralement opposé.

b) Expérience au moyen d'une balance (fig. 39).

L'arbre du disque repose dans deux encoches entailldes en forme de

V de fagon & ce que le disque n'ait pas tendance & se déplacer, Un con-
trepoids placé & la partie inférieure peut dtre réglé pour amener le cen-
tre de gravité de l'ensemble légérement plus bas que le point de suspen-
sion, Des fléaux solidaires du V sur lequels repose l'arbre permettent
de rétablir 1'équilibre, En déplagant le disque d'um angle connu, aprés

chaque mesure du poids P qui améne 1'équilibrage de la balance, on peut
tracer un tableau, puis un diagramme en fometion de ltangle fixant la po-
sition de l'arbre. En tragant une courbe qui relie les points, on trouve-

re llangle qui rend p mnul et qui fixe la position du balourd et sa va-
lewr (fig. 40).
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IT.~ CAS D'UN TAMBOUR QU D'UN ARBRE CHARGE D'UNE SERIE DE_DISQUES
NON EQUILIBRES ISOLEMENT,

Tl n'y a plus d'intérets a s'efforcer d'obtenir 1l'équilibrage sta~
tique et l'on peut procéder directement & 1'équilibrage .dynamique,

Le rotor étant entrainé & une vitesse de rotation approprlee, 1Vame~
plitude des oscillations prend une valeur appréciable et l'on peut noter
le point d'elongatlon maximum en approehant un crayon de la périphérie

du tambour du cO0té ob le palier a été remdu libre. Le balourd se trouve
nécessairement en avance sur le point ainsi trouvé, car, en raison de
l'inertie, le maximum d'écart dans le plan horizontal ne saurait colnci-

b : S

der aveo la direction de la force accélératrice & cet instant,

En ‘faisant tourner la masse en sens inverse et & la MEME VITESSE, on

obtiendra un second point de contact; la bissectrice de l'angle formé par

les rayons aboutissant & ces deux points donnera la direction dans laquel-
le il convient de porter le contrepoids. La valeur de celui-ci de mBme que
le rayon correspondanb ne pourra Btre trouvé que par thtonnement. On opé-

rera aux deux extrdémités du tembour successivement et, par approximations

successives, on arrivera & 1l'équilibrage parfait.

*
* *

2.~ BETUDE DE LA VITESSE CRITIQUE.

Un arbre parfaitement exécuté, portant une masse bien centrée dont
llaxe coincide avec un des axes principaux d'inertie de la masse mobile
reste fléchi avec une fléche constante dens le plan de la charge résul-
tante AUSSI LONGTEMPS que sa vitesse n'atteint pas une certaine valeur
qui est appelée vitesse C7fitique. A cette vitesse, en effet, 1téqui~
lilre est indifférent et la Ffléche que prend l'arbre tend & croitre indé-
finiment. L'expérience montre que cette vitesse critique est la m@me que
- l'arbre soit placé horizontalement ou verticalement,

ler cas.

Considérons tout d'abord le cas le plus simple d'un arbre supposé
sans poids, tournant sur deux paliers et supportant un disque calé & éga-
le distance des appuis (fig. 41).

Supposons que le centre de gravité du disque soit situé & une distan-
ce. e de l'axe et que celui-ci sous l'action de la force centrifuge
Premnc une fleche y ,

La force qui sollicitera le disque 1ndependamment de la pesanteur,
dont nous faisons abstraction, aura pour valeur.

F:-lg;wz.(y+e)

i on exprime la fléche y en fonction de l'effort F qui infléchit
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1'arbre, on obtient : ' r. 1
V=8 E.1

pour un arbre reposant librement sur deux appuis distants de 1 et dont
le moment d'inertie est I . Cette fléche est proportionnelle & la force
et partant, on peut représenter par f la fldche correspondant & llac-
tion d'une force de 1 Kg.:

13

f = B5.T
de telle sorte que nous pourrons écrire
y = F,°f
! o = P .2
D'ou y = f E w .(y + e)
P 5 P 5
et AL - =w) =1 = w,e
y. ( ) >
2
w
Yy = e
L 2
f.p
On voit que y tend vers 1l'infini pour :
/8.
R Vi

clest-a-dire que, pour cette vitesse angulaire appelée VITESSE CRITIQUE,

la fléche croit indéfiniment jusqu'ad rupture sans que l'arbre puisse trou-
Vver une position d'équilibre efig.42).

Cette vitesse est indépendante de e . Si e est nulle toutefois,
la valeur de y prend la forme

_0
T =70

Quand @ atteint la valeur critique, la fléche prend une valeur
quelconque et 1'équilibre est indifférent.

Pour une vitesse supérieure & la vitesse critique, la valeur de ¥y
devient de signe contraire & celle de e c'est-a-dire gue le centre de
gravité vient se placer entre l'axe déformé et 1l'axe idéal de rotation.
la valeur de y tend vers e en valeur absolue, c'est-a-dire que le
centre de gravité se rapproche de plus en plus de l'axe géométrique do
rotation,

Au point de vue physique, on peut comprendre le phénoméne de la vi-
tesse critique de la manidre suivante. Par rapport & la force infléchise .
sante, la résistance élastique qu'oppose l'arbre & la déformation pour un
une fleche y devient de plus en plus faible de telle sorte que llarbre
Se comporte comme s'il n'avait d'autre effet que de transmettre au disque
le couple de torsiom.:Dans ces conditions, tout se passe pour le disque
comme s'il n'était soumis & d'autres forces qu'd un couple et l'on sait
qulun corps qui n'est soumis qu'd un couple tend & prendre un mouvement
de wotation autour d'un de ses axes principaux d'inertie.
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Le phénoméne reste le mBme quand 1'arbre est vertical; la moindre
fléche que l'arbre tend i prendre pour une cause quelcongue tend i gran-
dir indéfiniment si 1l'on se trouve & la vitesse critique,

.

22 cas, Disque & inégale distance des appuis.
2 2
12,13

3 EQIol

Mais il faudrait tenir compte de ce que le disque ne restant pas
normael & l'axe, l'action de la force centrifuge tend & redresser celui-ci.

f =

3° cas.- Disque calé sur arbre encastré aux extrémités.
' 3

—

192 E. I

La vitesse crlthue est toutefois deux fois plus élevées, Mais l'en-
castrement ne peut jamais ®tre considéré comme parfait,

f =

I1 faut d'ailleurs considdrer l'influence de l'inertie transversale,

sekaesiefsioielolkskoksoiekoke
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CHAPITRE V.

VITESSE CRITIQUE D’ ARBRES CHARGES

Nous avons déterminé plus heut la vitesse critique d'un arbre sup-
posé sans poids, de section constante, chergé d'un disque, dans les con-

ditions suivantes :

1°3 placé & égale distance des appuis,
20) placé & indgale distance des appuis.

Bt dans les deux hypothéses limites

a; arbre libre aux appuis,
b) arbre emcastré d'une fagon parfaite aux appuis.

Cette vitesse a pour expression : w ='\/§5§

3
. 1
£ veprésentant Jz=m— pour le ler cas (a),

3. 13
Elﬁ_fzi pour le 2° cas (a)

3
Eﬁﬁlﬁ_f pour le 1er cas (b)

REMARQUE.~ Pour le cas ou le disque est ocelé & distance inégale des ap-
puis la vitesse calculée par la formule ci-dessus ne tient pas compte de
1'influence de 1'inertie tranversale qui tend & réduire la fléche et par-
tant & aceroitre la vitesse angulaire, . 4

ARBRE CHARGE UNIFORMEMENT. } ‘
Nous exeminerons le cas d'un arbre de section constante chargé tni-
formément et libre aux appuis (en négligeant toutefois 1l'influence de
1'inertie transversale) (fig. 44).
On a vu qu'd la vitesse critique, lorsqu'il n'existe aucun balourd -
1'4quilibre est indifférent, il y a dome constamment édgalité entre les
forces intérieures représentées ici par l'action de la force centrifuge

sur les différents éléments et les réactions moleculaixes provoquées
pay les déformations.

Si nous désignons par conséquent par M le moment de flexion dans
une section quelcongue, dfi & la force centrifuge; par I le moment
d'inertie, par p le poids par unité de longueur, nous pouvons écrire :

1 X
5 - %j;% w?.y.dx +j‘§ af .y.dx

T=

==

7 0
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o Yy om ou Ly 4 a1,
ax> ~ E.I dz® ~ E.I * dx T E,.I
4 2
dy L ar _ 1 &M 1 0P o, o,
ax* “E.I " d&x TEI g "E.Icg W=y
' 2
4 2 W
En posant | a =g E.I

L'équation différentielle qui permettra de ddterminer Yy est du 4e
ordre; son intégrale générale est la suivante :
ax -a8Xx ax -aX

y=A.cosax+B.sénax+Cege + D )

De cette équation, nous pourrons déduire :

d . eax__ e—ax eax__ e—ax
7&% = = A,a.sin ax + B.a.cos ax+c.a-——-2-———-—+D.a 5
c -

—aX ax ~ax

2 a
d . e 4 ¢ -
=5 . - A8, cos ax - B.a?,sin ax + Q.82 + + D.a? —t
dx? 2 2

Pour déterminer les constantes, nous observons que

y=0 pour x=0 (10°) g;c%f:o pour x =0 (30)
X = 1 (20) X =1 (40)
Les conditions ci-dessus conduisent X
A+C=0 -A+C=0
ce qui implique A=0, C=0.

Les conditions (20) et (40) s'expriment par la relation :
edl. g-al

B.sin al+D-——-2—-—--:O
al -al
- B.sin a1+D9-—5—e——=o
qui est satisfaite pour D=0, B.sin al = 0
clest-a-dire al =0, n, 27, 3, 47, ....
ou. a=0, a:gl-, a:—z-liz-,...

La valeur de a = 0 doit ®tre dcartée car slle conduirait & la conclusion
¥y = 0 pour toutes les valeurs de x ce qui est contraire aux faits ob-
servés. Donc la 1° solution est :

¥ = B.sin]{-x

Et comme, pour x =%, y prend la valeur de la fleche ¥,

of=

1 T
Yo :B.s:.ni-.zuB.sa.n—z-.:B

. n
On conclut : ' Y = Yo.8in T x
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Cette formule permet de déterminer la vitesse oritique d'un arbre
chargé de disques concentrés P,, P,, ... & la condition de pouvoir dé-
terminer la vitesse eritique « de l'arbre soumis & son propre poids.

La vitesse critique resulte de la relatlon :

‘o2 —“—’1(”)

()\/
27

I1 existe d'autres solutions : la seconde correspond 4 a = 4

. 2 Dy =
v = (_z_l_zg) .\/g.g.I o4 (J_JZ:)?-\/ g.ﬁ.I

a

1l

i

et donne : ‘ | S

vitesse quadruple de la précédente.

Il existe donc une deuxieéme vitesse critique. Voyons comment l'on
peut expliguer cell.

Remarquons que y sg'annule pour :

x=0 ‘ X = % x =1
Ltarbre prend la forme caractéristique de la seconde vitesse critique
(fig. 45).
De(méme, il existe une troisiéme vitesse critique correspondant 3
a = éTE égale A 9 f01s la prem:ere vitesse et qui correspond a4 la forme

donnée par la flgure 46, de l'arbre déterminé,

M. Stodola a pu vérifier experlmentalement la valeur de la théorie
ci-dessus et constater les faibles écarts entre les valeurs observées

et leos valeurs caloulees 32 la 1° et & la 29 et méme & la 3° vitesse cri~
tique.

THEOREME DE DUNCKERLEY.

Pour passer au calcul de la vitesse critique d'un arbre & section
congtante chargé d'une maniére quelconque de disques Py P2, cree., O
peut appllquer la formule de Dunckerley déduite des recherches experlmen-
tales mais qui a pu aujourd'hui &tre démontrée en partant de la théorie
pure. Ce théoréme s'exprime mathématiquement par la relation ci-contre :

S e - 5
Qz—w2+w$+w§+. ........
2 représentant la vitesse critique de l'ensemble,
w celle de l'arbre seul,
Wy Way «oe les vitesses critiques de 1'arbre supposé sans poids char-
gé exclusivement et respectivement des poids : Py, P, ...

La méthode analytique n'est plus utilisable lorsque l'on a affaire
4.un arbre chargé d'une masse distribuée d'une maniére gqueleconque sur un
. axrbre dont la section varie, Force est de recourir & la méthode graphique.
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METHODE DE CAICUL.

Elle est basée sur cette remarque qu'd la vitesse critique, 1'équi-~
libre est indifférent (fig. 47)

On se donne & priori la forme de la fibre moyenne déformée; on peut
choisir en particulier la forme de la fibre moyenne sous l'action deg
forces appliquées représentées par les poids P,, Py, .... des disques
augmentés du poids de la partion correspondante de l'arbre,

Connaissant y en chaque point d'application, nous pourrons déter-
miner §~uﬁ{y et déterminer sous l'action de ces forces la forme de la
fibre moyenne par la méthode graphigue.

Si elle coincide avec la premiére, on peut dire que w représente
la vitesse critique car, dans ce cas 1l'équilibre existera jusqutd la
rupture entre les forces appliquées provenant de l'action de la force
centrifuge sur les masses en rotation et les réactions moléculaires pro=
voquées par les défopmations.

S'il n'en est paé ainsi, on pourra calculer la valeur de £ qui au-
rait donné la fléche initiale puisque celle-ci est proportionnelle aux
forces .QZ

2EY @ = w, ¥
(a s b4 .

En réduisant toutes les ordonnées dans le rapport ? , on obtiendra
une courbe qui se superposera approximativement & la premidre. Si les
écarts sont trop grands, on pourra recommencer le calcul en prensnt une
courbe intermédiaire.

Dans les arbres chargés en plusieurs points, on constate également
llexistence dtune 2° et d'une 3° vitesse critique.

Pour déterminer ces vitessesdans le cas d'un arbre de section varia-
ble chargé d'une maniére quelconque, on ne peut procéder que par t8ton-
nements en partageant au jugé l'arbre en deux parties et en attribuant
des signes contraires aux charges appliquées de part et d'autre du point
choisi (fig. 48).

On pourra se rendre compte de l'exactitude de l'hypotheése faite en
observant que pour le point de partage des deux parties, la tangente &
la fibre moyenne déformée doit @tre commune. '

Lorsque l'arbre repose sur 3 paliers & rotule, on peut considérer le
cas ou l'élastique prend la forme ci-dessous (fig. 49),

On peut au moyen du théoréme des trois moments déterminer les réac-
tions aux points d'appuis, ce qui permet de calculer les moments dans
une section quelconque (fig. 49),

Mais on peut envisager que la fléche prise par 1l'arbre dans la secon-
de travée est de signe contraire (fig. 50).

On arrive ainsi & la 2° vitesse critique.

soleskeiskeeiekiolokskekor




CHAPITRE VI. .

LES POUPES A PISTON

Malgré les perfectionnements apportés dans le calcul et la construe-
tion des pompes centrifuges, la pompe & piston est encore employée au~
jourdthui : ~

10) pour les faibles débits (inférieurs 2 10 w/h sous 8 & 10 kg/on? ),
20) pour les fortes et trés fortes pressions (100-200 kg/bm?),

3°) pour les liquides visqueux ou chargés de matieres en suspension,
4°) pour certaines applications spéciales.

Une pompe & piston en ordre de marche a, dans des conditions dlappli-
cation normales, un meilleur rendement que la pompe centrifuge correspon-
dante, mais

-1¢) elle cofite 5 fois plus cher,
20) il y a plus d'ennuis mécaniques possibles (soupapes, etec...)
3°) elle est plus encomwbrante.

Les vitesse habituelles pour les pompes & pistons sont 30 & 40 tours/m.
On ne dépasse généralement pas 70 & 90 toars /m. pour des raisons qui se-
ront exposées plus loim, 2 moins qu'il ne s'agisse de trés petits débits.

*
* *

( - La p§emiére pompe de mine qui fut utilisée est la wmachine de Newcouwen
fign 51 . '

Ta pompe se trouvait au fonds du puits, la machine motrice & la surfa-
ce. La commande de la pompe est faite par la "maltresse tige" en bois
équarri, T , qui par son poids assure le refoulement de l'eau jusqu'a la
surface et l'aspiration de vapeur & la pression atmosphérique dans le cy-
lindre C . Le piston ayant atteint le haut de sa course, le robinet a
est fermé, de l'eau froide est admise en jet pulvérisé pour assurer la
- condensation de la vapéur. Sous l'action de la pression atmosphériqgue
sur l'autre face du piston, celui-ci descend, remontant la mafitresse tige.
Te cylindre avait des dimensioms respectables (¢ = 2,5 & 3 mdtres). Cotte
machine & laguelle on donnait le nom de machine & feu, tournait & environ
7 & 8 tours/umin.

‘Dans les pompes & piston actuelles, on rencontre :
1°) des pompes 3 double effet (fig. 52),
29) des pompes & simple effet & piston plongeur assurant 1l'étanchéité
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par un_bourrage &OC@SSlblP (fig. 53). Elles sont les plus répandues,
5°) les pompes & piston plongeur en parallele suivant l'une des dis-
positions des figures 54, 55, 56,

L'introduction du systéme 3 plston plongeur est Justlflee par le fait
que, normalement le liquide pompé est,plus particulierement lorsque ce
liquide est de l'eau, chargé d'impuretés en ouspen31on de nature 3 ame-
ner des rayures dans le cylindre, pour autant qu'on utilise pas pour les
orpanes d'étanchéité du piston un matériau trés souple, trés élastique.
L'utilisation de ce mode d'étanchéité qui comporte une surveillance et
un remplacement fréquent exige un acecés facile; le piston plongeur rda-
lise cette condition primordiale tres 1mplement

Le systéme est rendu possible parce qu'avec un fluide incompressible
l'espace mort ne joue aucun rdle nuisible,

La commande peut se faire

19) par balancier (analogue 3 la machine de Watt),

2%) par accouplement en tandem sur la tige d'une machine & vapeur,

5°) par bielle-manivelle (nécessaire dans le cas d'une commande électri-
que

Les pompes peuvent &tre disposées

A) horizontalement., Ex i grosse pompe commendée en tandem par machi-
ne & vapeur. '

B) verticalement, Ex : petites et moyennes pompes a 31mple effet;
généralement, le cylindre est ouvert vers le haut, mais si 1l'on veut dis-
poser dl'un carter il faut bien mettre l’ouverture du cylindre vers le
bas; cette disposition entraine des complications et de toute fagon une
auﬂmentatlon de la hauteur d'aspiration. Cette disposition ne convient
gudre que pour les pompes fonctionnant en charge.

*
¥ *

CAT.CUL DES DIMENSIONS GENERALES.

Le probléme du calcul des dimensions générales d'une pompe hydrauli-
que a piston souléve la question du choix du nombre de tours et de la
vitesse moyenne du piston.

En effet, la donnée fondamentale est le débit Q per seconde,
Pour obtenir ce débit, il suffit d'admettre un diamétre D et une cour-
se C telle que )
’ 7.D 2N
N, 74 C 60 ~ Q
si le machine est & double effet et piston unique. 7, représente lec ren-
dement volumétrique, c'est le rapport emtre le volume réellement débité
et le volume engendré & l1'aspiration.

Nous avons donc une équation et 3 inconnues D, ¢, N . Mais 1'étude
de llinertie des colonnes d'eau d'aspirvation et de refoulement et 1!étu~
de des conditions de bon fonctionnement des soupapes fourniront deux au-
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tres relations,

Remarquons que la vitesse doit dfautre part s'adapter 4 la commande
801t par moteur électrique, soit par machine & vapeur, ce qui implique
une vitesse generaloment la plus grande possible.

ETUDD DES EFFETS D'INERTIE SUR IES COLONNES D'EAU,

10) Formule de Bermouilli en reglme varié.

Reprenons la formule I du cours sur les turbomachines sous la xdmae
difrérentielle '

1 do g : '
vidp - dz - dTy =2 . Fp ds (I)
En régime permanent ¢ était fonetion de s exclusivement, En régime
varié, : v
C:f(s: t)
done do _de ds  Jo
t Sgs * dt T gt
dg 4o _ de do
Tt ds = = a,ds 4+ 0% ds
d
cen —_%:Q

2 2
1| de 1 0?2 1 { de
gjdtds_gj1d(2)+gj1dtds
La formﬁle I donne alors
1 2
' 1 2 2 11de .
‘vodp + (2, =2,) =T + 5= (¢ -0 :-—jwcls
jz 1 2 2g 1 2 ),
or Q =0d.0

0 représentent la section de la conduite., Q n'est fonotion que de %
et ne varie pas avec s , donc

0o _ 1 4
g% "o 't
o étant, lui,fonction de s ; finalement
" 1 a (a '
- 2 .2y _4 a@[a
g;v.dp + (z1 z2,) - Ty + o (5 - 05) = e 0t A (1)

20) Application & la tuyauterie d'aspiration,

Voir figure 57 (N,B.~- Sens de rotation inverse de celui d'une machi-
ne & vepeur), :

|
g
§
;
g
i
i
i

Si on néglige l'obliquité de la bielle, le deplacement du piston =x
est donné par la relation :
x = r.(1 ~ cos a)
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Dol ‘ v = W.r,sina

]

Cos 0, = 8.WT,8in a

i

8 . '
Co - Wr,sin a

o
. [e]
d i
a"%'o" = ES; UJZ.I’.GOS a
[a]
%‘% = s.wz.r.cos a
L 2y o1 49 1
vo(pa = po) + (2 - 25) =T 3= (0-c0)=2. F .3
car st 1.
o T o

1
sl on admet que ¢ reste constant jusqu'ad la soupape.

On peut en tirer v.p, , soit

2
v.py = (Vips = by = Tf) - -2—1_g-, (-f;—) .whr? sin’y - -é % wir.l.cosa  (2)
Or, il faut que p,> 0 , donc
(vipa = hy = Ty) - Eig Cﬁ%)z,wz.rz.sin?a - é . 2 wir,l,cosa >0

Plagons nous dans les conditions les plus défavorables c'est-d-~dire
celles ou le premier membre est minimum, On voit facilement que ccla a
lieu pour a =0

W@a-ho—%)~é.§aﬁml>o

a
| o |
w?,r < (v.p, = hy ~ T¢) % - T (5)

Dans le cas de 1l'eau & la température normale de 15° et au niveau de
la mer v.p, ne peut pas dépasser 10,33 m, alors, on doit avoir
' 2 ., g
w?or < (10,35 - b, - 7;) &, 5
pinon une séparation se produirait dans la colonne liquide et un choec vio-
lent se ferait sentir au moment olt le piston reviendrait en contact avec
la colonne immobilisée,

51 1 est assez grand, cette condition conduit & un nombre de ‘tours
trop faible, On dispose alors une cloche & air (fig. 58), Dans ce cas, les
choses se passent & peu pres comme si 1 wreprésentait non plus la longueur
du tuyau depuis l'aspiration jusque la soupape, mais la longueur de tuyau
comprise entre la cloche et la soupape puisqu'avant la cloche, le mouve-
ment est uniforme,On peut ainsi fixer le rappomwt EET . On adopte géndra-

ag * :
lement ETT-~1 .

On voit qu'on peut alors dresser un tableau des hauteurs géométriques
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dlaspiration limites en fonction du nombre de tours N , de la course C
et pour les conditions normales de température et de pressiom atmosphéri-
que ‘ ,

_2an.N _c
=780 rEY
N

e 40 50 60 70 80 | 90 100
1 7,90 | 7,30 | 6,80 | 5,60 | 4,60 | 3,50 | 2,20
0,8 | 8,20 | 7,60 | 7,00 |6,30 | 5,60 | 4,60 | 3,860
0,6 | 8,35 8,00 | 7,80 | 7,00 | 6,30 | 5,70 | 5,00
0,4 | 8,60 | 8,30 | 8,00 |7,60 | 7,10 | 6,80 | 6,30.
0,5 | 8,70 | 8,50 | 8,30 | 8,00 | 7,60 | 7,50 | 7,00

Ces valeurs sont des valeurs limites pulsqu'elles supposent une char-
ge négligeable sur la soupape d'aspiration Ty désignant per hypothése
la perte de charge dans la colonne d'aspiration,

REIARQUES. - a) Le tobleau est établi pour une pression atmosphérique de
10,33 métres d'eau, Si on est en montagne, p, < 10,33 m. et les valeurs
limites sont plus faibles. o

b) Si la température n'est pas de 15°, mais sensiblement plus élevée
il faut remplacer la valeur 10,33 par 10,33 =~ Hyy , Hy, désignant la
tension de vaporisation du llqulde 4 la temperature .

En d'autres termes, la condition p,> 0 doit dtre remplacée par

P, > Hi,

N\

50) Applioation 2 la tuyauterie de refoulement.

Reprenons 1l'équation (1); introduisons les données de la figure 59

2 l..cos «
p o0l L (297 Wy

2

v.p.o= (vop, + h_ + T.) + s.0 .sin?a

Il faut p. > 0.
Plagons nous dans les conditions les plus défavorables (a = 1800)

w W < (v Pa + hp + T} ) £: ds (4)
1.

On introduit également une cloche 3 air au refoulement pour régula-
riser le débit. 1, ne represente alors que la longueur de conduite en-

tre la soupape et la cloche, pulsque le mouvement du flulde est uniforme
aprés cellew-ci, : :

ETUDE DU _FONCTIONWEMENT DES SOUPAPES,

Solt H 1la hauteur motrice qui détermine la vitesse d'écoulement
sous le sidge, hauteur motrice qui dépend de la charge que supporte la
soupape.
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On peut éerire que le volume engendré par le piston pendant le ‘teups
dt est égal au volume qui passe sous la soupape dans le mbme temps ang-
menté du volume supplémentaire qui s'accumule sous la soupape pendant la
levée dh (fig. 60). ‘ '

g.w.r,8in a,dt = do.dh + k,m h\2 g H' .dt

m est le périmétre de la soupape,
k est le coefficient de débit de 1l'ajutage formé par le siége et la
portée de la soupape.

da da

w:-d-.-% d't,:*-w-
s, r.8in a,da = 0, .dh + k,m.h;Vb g.ﬁ? %g
ko T
Posons 5.r = & et —ZT-V& g.I =5
Liéquation devient a,s8in a.da = d,.dh + b.h.da

Cette équation & pour intégrale générale

b

h = C.e S ?J%F(hﬂna—dwwsa) (5)
.}. o
Pour @ = 0, h = O (REFOULEMENT : PREMIER DEMI-TOUR),
' a. 0o
0 = —f
be dg
a,o -5y b '
h = —=--= e S, + == gsina -~ cos a 6
e > ) (6)
On voit que, pour a =2, hi# 0

il

h
é Ctant déterminé par

0 pour a =7+ 9

b
- 2 (m+8)
e % + %ﬂ sin(ﬂ+d) - cos(ﬂ+d) =0
[4]
et comme le premier terme est négligeable vis-a-vig des deux autres
g . |
telr+8) =5 o= ()

Pour 1'ASPIRATION : h = 0 pour «a = ¢ puisque la soupape de refou-
lement n'est fermée qu'ad ce moment

- kg

0 =C.e % = -“g—‘a"*;' (b.tg 6 - d,).cosé,
b o o
b
- =8 a g
0=2C.e 5 +~—2—*'M7(b—3—0)
b+ o b ¢
d'ol C =0

L'équation qui donne le mouvement de la soupape d'aspiration & partir du
premier demi-tour doit donc s'éerive

a .
L = %T;q(]: (b.sina = d,.cos a) (8)

©
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Elle montre Qué la soupape d'aspiration ne se fermeras que quand
tga ::-%:: tgé

clest~a-dire pour a = ¢ .

Done, si, tenant comnte de ceci, on reprend la formule (5) pour &tu~
dicr le mouvement de la soupape de refoulement aprés le premier demi-tour,
on retrouvera la relation (8).

Ainsi, le retard & la fermeture et & 1l'ouverture est le mbme pour les
deux soupapes, L'équation du mouvement est aussi la mdme

o W '
O = =2 = S (9)
by (-5'3;)%[2 g.H

Ouverture au point mort h o= —ptede

2 2
b o+ o
Ouverture maximum pour ¢ = % + 6
h R 73 S (10)

D T kw2 g H
' En dérivant (8) par rapport & % y nous obtiendrons la vitesse de
levée

oo_dh @ , '
w=gg= 0 :~3§ (b.cos a + Jo.8in a) (11)

Nous obtiendrons la vitesse de la soupape a la fermeture en introduisant
a= Ja+ 6 (cos 0 == 1)

) .
a ws,r
T = e () 5 D e eeeeeccerec——— (12)
’ b k.mAR g H' :
Or, il faut limiter la vitesse & la fermeture pour éviter le bruit
et assurer la conservation des sidges. On adopte généralement

w = 0,1 n/sec,

D'autre part : k = 0,6 (expérimental) et pour H on slen tiont
généralement & un métre d'eau. 4
(12) devient w?.r.8 = 0,26.m (13)
(9) devient 6 = 0,39 g (12)

5
10) devient Npay = WeBefo o WeS.T 15
( > max 0,6 m.’\/Z o H 0,26.m ( ‘-’)
CONCLUSIONS,

Si la question de la hauteur d'aspiration limite n'est pas en jeu,
on peut dire que ce qui limite la vitesse de rotation de la pompe, cl'ecst
lo. vitesse de chute lors de la fermeture des soupapes,
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Comme la hauteur d'aspiration est limitde par la charge H sur la
soupape, il faut limiter H & une valeur faible. Si nous adoptons 1 m,
coume une limite, la relation (13) est déterminante.

In effet, la condition de débit pour une pompe & double effet ou une
poupe jumelée simple effet est

N,8.8.1 % = Q

En désignant par Q, le débit apparent égal A %% , on pourra écrire
S.r.wW= A
avee A = ﬂéQa qui est une donnéde fondamentale,
Le condition (13) peut donc se mettre sous la forme

Alw= 0,26 m
qui correspond & l'hypothése que la vitesse de contact de la soupape avee

L3

. son siege ne dépasse pas 0,1 m/sec., La vitesse angulaire se trouve ainsi

- déterminée dés que l'on s'est fixé m .

W pourra &tre d'autant plus grand que m pourra dtre pris plus grand :
de 1& les soupapes constitudes par une couronne ou une série de couronnes
concentriques dont nous donnons des exemples plus loin,

Il y aura lieu de vérifier si la relation (3) est satisfaite

wlr.s < g.H'.% (19)

H'  représentant ViPs = by = T - H,,

dans laquelle on a pris :

1) pour v.p, : la pression barométrique du lieu exprimée en mtres
du liquide pompé;

29) pour Hy, la tension de vapeur du liquide pompé & la teupdératu-
Ye b, du liquide; , .

- 58°) pour h, le hauteur comprise entre le plan d'eau inférieur ot

ltexe de la-pompe.

4°) T¢ la perte de charge & l'aspiration y compris la hauteur X
de la charge sur la soupape d'aspiration.

Cette derniére condition se raméne i

Aow<g.H % (20)

ou encore, en tenant compte de la relation (18)
m . H! '
0,26 7 < g 5 (21)

! désignant la dépression effective limite qui peut régner dans l'axe
de la pompe au point le plus défavorable de la course, '

D'aprés celd, le seul moyen d'en sortir est de réduire la distance
1 de 1l'axe de le pompe au plan d'eau moyen de la cloche & air et de
faire grendir -’;3 )
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REMARQUE, - La condition (13) peut se mettre sous la forme

w?.r 2= 0,262
d g
ou encore w.V’%lz 0,26 % (22)

V désignant la vitesse au bouton de manivelle proportionnelle & Vo Vi~
tesse moyenne du piston,

La condition (20) ayant fait connalitre la vitesse angulaire w , la re-
lation (22) fixe la vitesse moyenne dés que 1l'on se donne s/c et m/d .

Cette relation ainsi éerite fait ressortir la loi de similitude sui-
vante @

Pour deux pompes géométriquement semblables pour ce qui concernc la
disteibution (wmBme s/d et méme wm/g ), il y a identité de fonctionnce
ment si on fait décroitre la vitesse angulaire de facon que le produit
reste constant, Cette condition exclut la similitude géométrique complé-
te, la course devant diminuer de fagon que w?.r weste constant, Celd
revient & dire que la vitesse angulaire doit diminuer 3 mesure que le
volume engendré par la pompe doit augmenter,

CALCUL DE LA CLOCHE A ATR GREFFEE SUR Li CONDUITE DE REFQULEMENT,

Lo pompe donne un déhit pulsatoire que 1'on voudrait rendre permanent.
Le cas le plus défavorable est celui de la pompe & simple effet (fig, 61).

La cloche doit pouvoir emmagasiner le volume hachuré dans les doux
gsens. .C

Considérons la cloche représentée par la figure 62

Yo _ 22
V4 P,
Vo = V4 = P1 = Do
Vo P9

Or, v, ~ vq doit 2tre égale au volume représenté par l'aire hachuréde
dens les deux sems, Ce volume, dans le cas de la pompe & simple effet
est égal & 0,55 du volume engendré par coup de piston.

Vo = Vq.o= 0,567V ,
. On admet une variation de pression de 2,5 % dans la cloche

:p‘] - pol_ 2,5
2 - 100

Dion

Ve = RV

Dong le cas de la pompe & double effet,

v, = 4,2V]| . (fig. 6a)




IESCRIPTION DE SOUPAPES.

Nous avons vu que, pour avgmenter N , il fallait augmenter m .
Donc le probléme est de réaliser le plus grand m possible pour wne sur-
face 0o, donnée,

On caractérise souvent les soupapes par le rapport %—
¢}

Les figures 64, 65, 66 montrent trois types de soupapes & % crolg=
sant, o

La portée des sidges est calculde pour ne pas dépasser

150 kg/om?® pour le bronze,
80 kg/cn’ pour la fonte.

IXEIPLES,
Voici les donnédes recueillies dens "V,D.I." de 1905 sur une machine

luportente attaquant directement les pompes & double effet (avec niston
enalogue aux Worthington placé entre le bati et les oylindres & vepeur

voir fig., &7.

H.P. ¢ 550 2 cylindres & eau 7 485
M,P. ¢ 925 Course commune 700
B.P. ¢ 1000 Nombre de tours max. 70
£ en paralléle Rendement volumétrique 98 ¢,

tandem %IBI.I:E. Débit @  45.000 m® par 23 heures.
Jumellés P

tandem ;M;P

B.P

Soupepes. - Multiples & sidges annulaires de §f 64 (extérieur) (fig. 65).
Nombre de soupapes : 2x 19 + 4 x 18 = 38 + 72 = 110
& l'aspiration comme au refoulement,

orsfoksiskokolckokoksokskkokokokok
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CHAPITRE VII.

LES COUPRESSEURS A PISTON

Le compresseur & piston est représentéd schématiquement (fig. 68)

Le diagramme, pour une face du piston est représenté & la figure 89,
Avent que ne s'ouvre la soupape dtadmission, l'air resté dans l'espace
nort, se détend (1,2) Jusqu'd la pression d'entréel puis il y a aspiration
’8,52, compression jusqu'd la pression de sortie p, (3,4), puls émission
4,1), Cette émission s'arréte quand le volume d'air renfermé dens lo
cylindre est égal au volume de 1'espace mort. L'espace mort est géndrale-
ment trés petit, L'espace mort niauvgmente pas directement le traveil in-
diqué du compresseur, mais il diminue le débit, du fait que la détente

de l'alr qui reste enfermd dans cet espace mort réduit fortement le volu-
me dlair aspiré. Si l'espace mort est plus grand, pour un débit donné,

il foudra un compresseur plus volumineux (pour lequel les pertes par
frottements et autres seront plus élevées), D'ol une machine plus coliteu=
sc et de rendement moins bon.

On définit le rendement volumétrique du compres seur

V-7
7, = =t

7
c'est le rapport & la cylindrée, du volume de gaz théoriquement ddbité.
Il v & des pertes par fuites, dans um compresseur; apres l'aspiration,
les soupapes ne retombent pas instantandment sur leur siége, ce qui fait
que le piston dont la vitesse est rapidement assez grande, ne peut com-
primer le gaz, du fait que la soupape d'aspiration reste ouverte.

Il y a encore des pertes dues & la résistance & 1taspiration et & la
résistance au refoulement. L'influence du refroidissement ces parois,
necessaire pour ne pas les gripper, est - .ible,

81 on trave le diagramme réel du compresseur, on a une surface 9!
du diagramme plus grande que celle du diagramme théorique dont le surfa-
ce est S (efr. fig. 69, surface hachurée en plus).

!

4 = g— est appelé ACCROISSEMENT PROPORTIONWEL DU TRAVAIL TH2ORIOUE,

On a introduit dans 1'étude du compresseur la notion du rendemont
isothermique

- Yravail isothermique  Bisotp _ Bisoth @)
T leoth= Travail offectit - T 6, T TG * T .
Le travail adisbatique est le travail du cycle théorique (fig, 69)
comportant détente (1,2) et compression (3,4) suivant la loi de 1'adia-
batique,

Le travail isothermique est le travail du cyele qui ne comporterait
que des détentes et compressions igotherniques,




Pourquoi introduire ici la notion de rendement isothermique 7jsoti?
Parce que, pour l'industriel, le travail dispomnible aprées refroidissement
du fluide, est %; ; or, le fluide s'échauffant pendant la compression a
exigé un travail %, plus grand, alos qu'aprés refroidissement dans le
réservoir ob il se rend avant utilisation, on ne saurait retirver du ;az
comprimé que le travail théorique résultant du tracé du diagramme, au
travell isothermique.

Pour passer de la puissance indiquée & la puissance effective, il
faut introduire la notion du rendement organique.

779 = 77['?70
Le puissance & fournir & 1l'arbre est toujours supérieure & celle em~
z . ’ * I
ployée au cylindre étant donné le travail ebsorbé par les frottements du
piston et des différents organes en rotation.

Pour améliorer le rendement isothermique du compresseur, on construit
des compresseurs multi-étegés (cfr. fig. 70, le diagremme d'un bi-étagé).
Un premier cylindre comprime le fluide & une pression intermédiaire,
puils celui-ci passe dans un réservoir ou une circulation d'eau a la tem~
pérature ambiante va le refroidir; puis, le fluide passe au second c¢ylin-
dre (éventuellement,pour les multi-étagés, dans un 3° cylindre, puis un
quatriéme, ete... jusqu'd atteindre & la sortie du dermier cylindre la
pression ps ).

Si 1'on examine la figure 70, on voit que, par rapport & la compres-
sion adiabatique de p. & pe dans un cylindre, on a gagné avec un com-
presseur bi-étagé, le travail représenté par 1'aire hachurée,

La compression isothermique de p, & p. dans un seul cylindre est
donnée par la courbe _,_._._._ .

On voit que le compresseur bi-étagé se rapproche de la compression
isothermique, On gagne aussi sur le rendement volumétrique (1'espace
mort du deuxidme cylindre est plus petit).

Pour les pressions supérieures a 2-3 Kg/omz, on construit dThabitude
des compresseurs bi-étagés., Pour des pressions de l'ordre de 35 kg, on
a quatre étages. Pour les trés fortes pressions (1000 kg/em? : synthose
de NHs), on a des compresseurs multidtagés. '

La détermination des pression intermédiaires dans le compresseur
mlti-étagé se fait EN PARTANT DE LA CONDITION DU MINIMUM DE TRAVAIL.
On pout démontrer, et nous le faisonsdans le chapitre consaeré au calcul
des turbo-compresseurs, que si la compression était rigoureusement adia-
batique et si le refroidissement aprés passage dans le réfrigérent dtait
corplet, clest~i~dire se faisait jusqu'a la température de llair & l'cnw
trée du compresseur, le minimum du travail total pour l'ensemble des n
- étages serait obtenu lorsque le travail indiqué serait le mbme pour cha-
cun des étages,

Le rendement volumétrique réel est toujours plus petit que le volu~
me calculé au diagramme par suite des rentrées par la soupape de refou-
lenent et des pertes & la soupape diaspiration pendant la compression.

Pour déterminer le rendement volumétrigue réel, on peut utiliser



la méthode des deux réservoirs (fig, 75).

Le premier sert d'amortisseur; per rdglage du robinet r , on peut
faire en sorte que la pression qui rdgne dens le premier reservolr, soit
& pou prés constante et égale i la pression de refoulement garantie,
Lorsque le régime est établi, on ferme, & un instant déterminé, le robi-
net R aprés avoir noté la pression p; et la température t; , Lors- .
que la pression p, est atteinte, on ouvre le robinet R et on note
le temps t qu'il a fallu pour arriver & vemplir le second réservoir de
volwue connu V. .

Le poids emmagasinné dans le rdservoir par seconde peut s'éarire

65 Vo = 61.Vs (85 = &).7,
t - t

Or, ds et ¢; peuvent &tre calculds en fonction des pressions et tem-
pérotures

P =

2.V oo LD o 2L o DS
T =R 0= R.T e W % =R,

Le poids P correspond & un volume V, pris & la pression atmosphéri-
que normale’ p, et & la température normale +, (15°) égal &

- p Pa_
Vo =P g

Le volume engendré par seconde par les piston dtant représenté r V
le rendement volumétrique réel pourra s'évalver en éerivent
Va
Ty réel h‘\‘?-
Si 1l'on veut passer au calcul des dimensions du compresseur, on voit que
l'on a une premiére équation résultant du débit en volume

2
LD 2N
= c 5 nys T,

pour un compresseur & double effet,
On peut ajouter une équation, celle de la vitesse moyenne

2 C.N
60

La valeur de 3 m/sec n'étant pas souvent dépassée, Fn ce qui concerne le
choix du nombre de tours, il faut se laisser guider par la question de la
durée d'utilisation, ,

= 2,56 m/sec & 3 m/sec.

51 le compresseur a une durée d'utilisation journalidre trds élevde,
il foudra s'en tenir & des vitesses relativement lentes 100 & 200 touws
par minute, S'il s'agit de groupes qui doivent 8tre rendus transporta-
bles, il faut bien adopter des vitesses plus grandes, de l'ordre de 500
& 600 t/min. pour les petites unitds.

Dans ce cas, on a recours au graissage forcé, avec b&ti forment car-
ter fermé. Les machines sont construites avec des clapets libres A pesw
sorts de la forme indiquée & la figure 71,
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La figure 73 donne un schéma général du compresseur bi-étagé avec
réfrigérant entre les deux cylindres.

La figure 72 représente un compresseur bi-étagé aveec piston difréren-

La figure 74 montre schématiquement en compresseur & 35 Kg (4 étages)
Les quatre pistons forment un seul bloe; il n'y a qu'un bourrage de fai-
ble diameétre; pour le reste, les cercles des pistons assurent 1l!'étonchéi-
té pour chaque cylindre, ce qui évite les pertes de fluide extéricures.

Fctokerskifeolelorskieok




