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Résumé

Dans leurs conditions réelles de fonctionnement, les pieces mécaniques, exposées a un en-
vironnement vibratoire de longue durée, sont sujettes a un endommagement par fatigue
dynamique pouvant conduire a une perte de performance, voire d’intégrité de la structure.
Les tests de fatigue accélérée ont pour but de soumettre une piece mécanique a un essai
de vibration, de durée réduite, en laboratoire, tel que le dommage subi soit équivalent au
dommage rencontré par la piece en service. D’'une maniere générale, les secteurs d’appli-
cation potentiellement concernés par les tests de fatigue accélérée relevent de l'industrie
mécanique au sens large (industries automobile, aéronautique, spatiale, ferroviaire, ...).

La société R-Tech, bureau d’études du groupe Schréder, fabricant d’appareils d’éclairage
public, est a l'origine du projet de recherche ayant conduit a la réalisation de ce travail.
Celui-ci s’inscrit dans le cadre d’une convention de type FIRST-DOCTORAT ENTREPRISE,
cofinancée par la Région wallonne et le partenaire industriel. L’intérét porté par R-Tech
aux résultats de la recherche est 1ié au fait que tous les luminaires congus sont dimen-
sionnés par un calcul statique basé sur la méthode des éléments finis et testés en fatigue
sur table vibrante avant d’étre commercialisés. Malgré ces précautions, dans quelques cas,
des problemes de bris se produisent sur site. Dans d’autres cas, les calculs par éléments
finis conduisent a un surdimensionnement des pieces constitutives du luminaire. Il est
donc important pour R-Tech de pouvoir disposer d’outils de conception et de validation
de conception permettant de développer et de produire de facon économique des lumi-
naires résistant aux sollicitations auxquelles ils sont normalement exposés. En permettant
a R-Tech/Schréder de certifier la conception structurale de leurs produits et d’en garantir
la durée de vie des la phase de développement, cette recherche devrait leur apporter un
gain de compétitivité. Par conséquent, la méthodologie développée, bien que générale, a
été appliquée en priorité aux cas tests fournis par le partenaire industriel.

Lorsque la piece mécanique devant subir l’essai de vibrations n’est pas connue ou
completement définie, la méthodologie proposée se réfere a une approche analytique basée
sur un systeme de référence a un degré de liberté et conduisant a la définition des criteres
de sévérité que sont les Spectre de Réponse Extréme (SRE), Spectre de Dommage par
Fatigue (SDF') ou Spectre d’Energie Dissipée (SED). Cette approche, indépendante du
spécimen a tester et des lors particulierement indiquée dans le cas de I’élaboration d’une
spécification, ne peut cependant fournir que des résultats qualitatifs. L’estimation précise

de la contrainte maximale présente dans la piece testée ainsi que celle de 'endommagement

il
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qu’elle génere au cours du temps n’est envisageable, au moyen d’une telle approche, que
pour de rares applications relativement simples permettant d’établir la relation qui existe
entre contrainte et déplacement relatif. Dans un cas contraire, le recours a un modele
éléments finis du spécimen est nécessaire.

Dans le cas particulier des appareils d’éclairage public, ’environnement vibratoire
auquel ils sont soumis est essentiellement du aux sollicitations éoliennes. Des données
météorologiques recueillies par 'IRM a Uccle ont permis d’alimenter un modele de vent
qui rend compte des sollicitations aléatoires liées a la turbulence du vent ainsi qu’a un
éventuel largage de tourbillons de Von Karman. Ces excitations sont ensuite appliquées
a un modele éléments finis simplifié du systéme « poteau/luminaire ». D’autres environ-
nements vibratoires auxquels les luminaires peuvent étre soumis au cours de leur vie,
tels les sollicitations sismiques induites a la base d’un poteau installé sur pont ou viaduc
et 'impact qui lui est appliqué lors de la collision avec un véhicule manceuvrant sur un
parking, ont également été envisagés dans ce travail.

Une fois ’environnement vibratoire réel de la piece mécanique a tester déterminé, soit
expérimentalement, soit analytiquement, la méthodologie proposée conduit a ’obtention
d’une spécification équivalente au moyen d’un processus d’optimisation développé au sein
du logiciel BOSS Quattro (Samtech). Ce dernier minimise la fonction objectif représentant
I’écart entre le critere de sévérité retenu pour caractériser les environnements de référence
et équivalent. Le « test aléatoire équivalent au vent » ainsi que le « test d’impact sur
poteau » font désormais partie intégrante de la procédure de qualification des luminaires
R-Tech/Schréder.

Lorsque la géométrie de la piece mécanique a tester et la spécification d’essai a re-
produire en laboratoire sur table vibrante sont fixées, une modélisation éléments finis
du spécimen permet, si pas d’annuler completement le risque de bris qui pourrait sur-
venir lors de la phase de qualification expérimentale, de le réduire tres fortement. Dans
I’exemple d'un luminaire, la structure étant rendue complexe par le nombre de pieces qui
la constituent et les assemblages qui existent entre elles, une confrontation des résultats
de simulation et expérimentaux est nécessaire : analyses modales au marteau d’impact
et sur table vibrante en ajoutant un composant a la fois afin de recaler le modele, com-
paraison des niveaux d’accélération simulés et mesurés lors de 1’essai en vue du recalage
des coefficients d’amortissements modaux, validation du modele sur base des contraintes
mesurées au moyen de jauges et/ou rosettes. Une fois les zones jugées critiques repérées,
le modele peut des lors étre utilisé pour prédire la durée de vie du spécimen soumis a son
environnement vibratoire. Celle-ci est finalement obtenue en faisant appel aux concepts
de contrainte équivalente de Von Mises, approrimation bilinéaire de la courbe de Wahler,

contrainte plastique de Neuber et évolution linéaire ou non-linéaire de [’endommagement.
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Introduction

Contexte de la recherche

La société R-Tech, bureau d’études du groupe Schréder, fabricant d’appareils d’éclairage
public, est a l'origine du projet de recherche ayant conduit a la réalisation de ce travail.
Celui-ci s’inscrit dans le cadre d’une convention de type FIRST-DOCTORAT ENTREPRISE,
cofinancée par la Région wallonne et le partenaire industriel. L’intérét porté par R-Tech
aux résultats de la recherche est lié au fait que tous les luminaires congus sont dimensionnés
par un calcul statique basé sur la méthode des éléments finis [51, 136] et testés en fatigue
sur table vibrante avant d’étre commercialisés. Malgré ces précautions, dans quelques cas,
des problemes de bris se produisent sur site. Dans d’autres cas, les calculs par éléments
finis conduisent a un surdimensionnement des pieces constitutives du luminaire. Il est
donc important pour R-Tech de pouvoir disposer d’outils de conception et de validation de
conception permettant de développer et de produire de facon économique des luminaires
résistant aux sollicitations auxquelles ils sont normalement exposés. En permettant a
R-Tech/Schréder de certifier la conception structurale de leurs produits et d’en garantir
la durée de vie des la phase de développement, cette recherche devrait leur apporter un
gain de compétitivité. Par conséquent, la méthodologie développée, bien que générale, a

été appliquée en priorité aux cas tests fournis par le partenaire industriel.

Sujet de la these

Dans leurs conditions réelles de fonctionnement, les pieces mécaniques, exposées a un
environnement vibratoire de longue durée, sont sujettes a un endommagement par fa-
tigue dynamique pouvant conduire a une perte de performance, voire d’intégrité de la
structure [33]. Les tests de fatigue accélérée ont pour but de soumettre une piece mécanique
a un essai de vibration, de durée réduite, en laboratoire, tel que le dommage subi soit
équivalent au dommage rencontré par la piece en service. Ces essais sont couramment
appliqués a une large gamme de produits car il est souvent inconcevable de tester un
produit en temps réel pendant toute sa durée de vie (20 ans pour un luminaire) avant
de le placer sur le marché. D’une maniere générale, les secteurs d’application potentielle-

ment concernés par les tests de fatigue accélérée relevent de 'industrie mécanique au sens
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large. Par exemple, citons le domaine du transport (industries automobile, aéronautique,
spatiale, ferroviaire) ou il est fréquent de devoir réaliser des essais de qualification et
d’endurance sur table vibrante. En fait, tous les systémes (mécaniques, électriques, op-
tiques, ...) soumis a des environnements vibratoires de longue durée au cours de leur
fonctionnement nominal sont susceptibles d’accumuler des défauts de fonctionnement ou
des détériorations mécaniques dues a la fatigue.

Une classification possible des tests de fatigue accélérée est la maniere dont la com-
pression temporelle du processus d’excitation est effectuée. L’étude d’exemples pratiques
tirés de la littérature permet de dégager quatre méthodes principales de réduction de la
durée d’essai [16, 28, 32, 36, 84, 85, 121, 122] :

1. Augmentation des amplitudes de vibrations par rapport a leur niveau normal.

2. Exploitation des amplitudes les plus séveres lors du test; cette méthode
nécessite I’observation des niveaux vibratoires en fonctionnement et la sélection des

cycles d’excitation les plus séveres.

3. Recherche de la condition nominale de fonctionnement qui conduit le plus

rapidement au dommage et réalisation du test a ce régime continu.

4. Accroissement de la fréquence de ’excitation; le principe est de réaliser un

grand nombre de cycles en un temps plus court.

Bien entendu, ces méthodes peuvent également étre combinées entre elles. Actuelle-
ment, les procédures de tests de fatigue accélérée souffrent de plusieurs limitations. D’une
part, le développement d'une procédure de tests de fatigue accélérée basée sur I'une ou
I’autre de ces méthodes nécessite une connaissance préalable des mécanismes d’initiation
du défaut, de la rupture ou de la panne. De plus, 'influence des modes de vibration ou du
niveau de contraintes et de déformations doit étre parfaitement comprise si le test devait
avoir lieu a une fréquence plus élevée. D’autre part, des sources de difficultés peuvent ap-
paraitre dans le cas de structures non-linéaires [54, 63] (réponse en vibrations non-linéaire
d’une structure soumise a des chocs répétés). Dans tous les cas, cependant, le principe
général reste que le dommage accumulé par fatigue est le méme en service que pendant
les tests de fatigue accélérée.

Dans la littérature scientifique, peu d’articles font état d’une vérification expérimentale
des procédures de tests de fatigue accélérée dans d’autres cas que des systemes tres
simples (voir la référence [91]). Actuellement, les applications industrielles & des systemes
plus complexes (en présence de plusieurs composants mécaniques, différents types de
matériaux, plusieurs types de joints ou d’interfaces) dépassent souvent les capacités de
ces procédures. Il apparait évident que ce domaine particulier de la technologie des essais
de vibration requiert encore beaucoup d’efforts de recherche et de développement.

Dans le cas des appareils d’éclairage public, le trafic et le vent sont les sources de
vibrations habituelles induites par I’environnement au cours de leur vie (Fig. 1). Les

effets de fatigue produits par des vibrations de longue durée sont la cause principale
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de rupture des luminaires montés sur poteaux. La préoccupation des fabricants est de
tester les prototypes en vue de déterminer s’ils peuvent supporter, sans étre endommageés,
Ienvironnement auquel ils seront soumis une fois en service. Actuellement, les tests de
qualification des appareils produits par R-Tech sont réalisés sur base de normes ou projets
de normes de sévérité variable de sorte que le choix de I'un plutot que l'autre n’est
pas bien défini. Vu l'enjeu commercial que représente pour R-Tech la définition d’une
norme représentant au mieux l’environnement vibratoire réel des luminaires, une solution
alternative est de présenter une méthodologie complete permettant de déterminer des

tests de fatigue accélérée basés sur un modele de ’environnement vibratoire.

F1G. 1 — Appareils d’éclairage public montés sur poteaux (document Schréder Group) :

(a) Super Saturne (fixation sommitale); (b) Helios (fixation latérale)

L’objectif de la theése porte donc essentiellement sur la définition de criteres permet-
tant d’une part, d’estimer la sévérité d’un environnement vibratoire et, d’autre part, de
développer une méthodologie générale de tests de fatigue accélérée de pieces mécaniques

en vue de la prévision d’une éventuelle détérioration en service.

La démarche suivie peut étre scindée en cing étapes (Fig. 2) :

1. Modélisation du test : I'étude de faisabilité du test de fatigue accélérée découle
de l'exploitation d’un modele théorique prédisant le comportement dynamique de
'ensemble « pot de vibration/adaptateur/spécimen a tester » [5, 123, 128]. En effet,
afin d’adapter mécaniquement la piece a tester sur la table vibrante, on procede
souvent a la fabrication d’un adaptateur (ou support de vibration). Ce support doit
étre caractérisé par une tenue a la charge suffisante et par une rigidité dynamique
adéquate, de maniere a ne pas modifier I’excitation vibratoire que 'on souhaite
transmettre a la piece. Comme aide au dimensionnement de ’adaptateur ainsi qu’a
I’étude de faisabilité du test, on a donc recours au modele théorique de la piece

mécanique, couplé a celui de 'adaptateur et de l'excitateur électrodynamique. Ce
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modele permet de prédire les réponses induites par le test a condition qu’il soit
fiable, d’un point de vue dynamique. Dans cette optique, la confrontation du modele
avec des résultats expérimentaux (analyses modales, mesures de contraintes) est
nécessaire. Ces résultats servent de base a la correction du modele théorique [35, 87]
(appelée communément recalage du modeéle) qui est réalisée en modifiant certains

parametres physiques judicieusement choisis.

Evaluation de ’environnement vibratoire : la seconde étape, nécessaire a la
définition de criteres de tests de fatigue accélérée, est tout d’abord d’évaluer I'en-
vironnement vibratoire auquel la piéce est soumise (vent, trafic routier, ... ). Cette
évaluation inclut l'examen de 'amplitude et du contenu fréquentiel des signaux
d’excitation ainsi que de la nature du signal (aléatoire, stationnaire, ...). La des-
cription de l'environnement vibratoire peut étre probabiliste [70, 99] plutot que
déterministe. Au stade actuel des connaissances, cette identification pose souvent
probleme lorsque l'environnement vibratoire est d’origine stochastique et ne peut

étre mesuré directement.

Identification des mécanismes de rupture : pour spécifier de maniere précise
une séquence de tests de fatigue accélérée, il est essentiel d’identifier les mécanismes

de détérioration ou de rupture incriminés. Ces mécanismes peuvent étre dus a la

Conditions réelles LONGUE

ENVIRONNEMENT VIBRATOIRE DUREE
trafic, vent, ...

PIECE

»  MECANIQUE Q

ENDOMMAGEMENT
par fatigue dynamique

R PIECE O =
»  MECANIQUE

1
1
I
I
1
1
. Monitoring !
En laboratoire : :
1 I
| I
TESTS DE VIBRATIONS DUREE : !
_______________ !
7Y REDUITE ! !
1 1
I I
[} I
A A 1

METHODOLOGIE D’ESSAIS MODELE

SPECIFICATIONS <::|

DE FATIGUE ACCELEREE THEORQUE|

I

_— I

I

ﬁ Pm———————— - »| Prédiction :
: i

! h 4 !

] I

__________________________ ]

SEVERITE :
I

I

I

I

I

I

I

d’un environnement
vibratoire
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fatigue vibratoire, a des phénomenes d’usure, de cliquetis ou de chocs répétés.

4. Identification d’une regle de calcul de I’endommagement : la regle de
Miner [25], basée sur I’hypothése de cumul linéaire du dommage, est trés sou-
vent utilisée en mécanique pour sa simplicité. Dans certains cas, cependant, des

améliorations de cette regle [62] permettent de mieux représenter la réalité.

5. Tests et vérification : I'un des risques majeurs d’une procédure de tests de fatigue
accélérée est d’initier artificiellement un mécanisme de détérioration ou de rupture
non significatif des conditions réelles de fonctionnement. Pour éviter ce probleme, des
expériences de suivi vibratoire sont nécessaires afin de s’assurer que la spécification
donnant lieu au test équivalent accéléré reproduit exactement les types d’endomma-
gement recherchés. Enfin, pour déterminer I’espérance de vie d’une piece mécanique,
il est également essentiel de la soumettre a un monitoring continu pendant le pro-

gramme de test de fatigue accélérée [44, 133, 134].

Plan de la these

La these est composée de six chapitres.

Le premier chapitre traite des tests de vibration réalisés en laboratoire sur les lumi-
naires. Les spécifications s’appuient sur des normes ou projets de normes (CEI 68-2-6 [49],
CEI 60598 [50], ANSI C 136-31 [4] et un projet belge [129]) dont la sévérité est variable
et dont I'utilisation n’est pas exclusivement réservée aux structures d’éclairage public. Le
choix d’une norme plutot qu’une autre n’est donc pas clairement défini. Dans ses travaux,
Van Dusen [118, 119, 120] présente des résultats de mesures effectuées, en extérieur, sur
un grand nombre de systemes « poteau/luminaire » différents. Il en résulte la définition
d’une enveloppe des accélérations maximales relevées au « centre de gravité » du lumi-
naire. Cette enveloppe est a la base de la méthode de tests proposée par Van Dusen et
servira dans la suite de base de comparaison pour la modélisation des effets dynamiques
du vent sur divers systémes « poteau/luminaire ». Cette premiere partie est également
consacrée a ’expertise des moyens d’essais mis en ceuvre par R-Tech ainsi qu’a ceux dont
dispose le laboratoire Vibrations & Identification des Structures de I’Université de Liege.
Une premiere tentative de comparaison de la sévérité de différents tests de qualification
est réalisée sur base de mesures d’accélération en différents points d’un luminaire. Les li-
mitations de cette méthode apparaissent cependant rapidement et la définition de criteres
quantifiant la sévérité d’un environnement vibratoire se révele nécessaire.

Le deuxieme chapitre décrit la facon dont les structures d’éclairage public et leur
environnement vibratoire sont modélisés. Le systéme « poteau/luminaire » est discrétisé
par la méthode des éléments finis en vue d’un calcul de réponse tant statique (effet de
la vitesse moyenne du vent) que dynamique (effet des fluctuations de la vitesse du vent

autour de sa moyenne). L’excitation, de type stochastique, prend en compte le caractere
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turbulent du vent [19, 20] ainsi que le phénomene de largage des tourbillons de Von
Karman [117, 125]. Elle est représentée par une densité spectrale de puissance (Power
Spectral Density en anglais et souvent notée PSD), illustrant la répartition de 1’énergie
d’excitation en fonction de la fréquence. Un modele de vent a long terme, développé
a I'Institut Royal Météorologique Belge (IRM) par Sneyers [115] sur base d’observations
réalisées a Uccle, permet de tenir compte des variations d’orientation et de vitesse du vent
au cours d’une année type. Les résultats obtenus pour 'année de référence sont ensuite
extrapolés a la durée de vie souhaitée de ’appareil. Les effets du trafic et de la dynamique

d’un pont, en tant que sources possibles de vibrations, sont également étudiés.

Le troisieme chapitre aborde la définition de criteres permettant de comparer la
sévérité de différents environnements vibratoires. La méthode est basée sur l'utilisation
d’un modele de référence a un degré de liberté excité par la base. Les criteres recensés dans
la littérature [15, 36, 55, 56, 57, 58, 59| sont au nombre de trois : la robustesse (réponse
extréme, image de la contrainte maximale vue par le systéme), le dommage par fatigue
et I'énergie dissipée au cours du test. En faisant varier la fréquence propre du systeme,
on obtient, pour chacun des criteres, un spectre de réponse pouvant étre comparé a celui
d’un autre environnement vibratoire. Les avantages d'une telle méthode sont sa mise en
ceuvre relativement facile et sa simplicité (aucune information concernant la structure
n’est nécessaire, seule la sévérité des différents environnements vibratoires auxquels elle
est soumise est comparée). Toutefois, certains parametres de calcul étant le plus souvent
inconnus, le principal inconvénient de la méthode réside dans le fait qu’elle ne peut fournir
de renseignements quantitatifs (par exemple, le niveau d’endommagement atteint dans la
structure apres le test), si ce n’est dans le cas de structures tres simples [76, 77]. Sur base
de ces criteres et d'une procédure d’optimisation [72, 73, 74], une méthodologie de tests
en fatigue accélérée a pu étre développée [75] en considérant que deux environnements
sont équivalents si leurs spectres de réponse le sont également. Des exemples numériques
illustrent la méthode présentée et sont validés, lorsque cela est possible, au moyen de

résultats analytiques [31, 36].

Le quatrieme chapitre généralise la méthodologie développée sur base du systeme
simplifié a un seul degré de liberté, a des systemes plus complexes, a plusieurs degrés
de liberté. La procédure nécessite, dans ce cas, le recours a un modele éléments finis
de la piece a tester. Les criteres de sévérité retenus sont la contrainte maximale et
le dommage par fatigue car ils représentent adéquatement les modes de ruine les plus
fréquents des pieces mécaniques en usage nominal. Bien que plus cotiteuse et plus com-
plexe que la méthode précédente (un modele de la structure est nécessaire trés tot, des
la phase de conception), celle-ci a I’avantage de pouvoir quantifier de fagon absolue la
sévérité du test auquel la piece est soumise. Dans le cas de 'endommagement, diverses
méthodes de calcul peuvent étre utilisées selon que le phénomene de fatigue auquel on
est confronté est de type uniaxial ou multiaxial [96]. Cependant, comme présenté au

chapitre 5, un endommagement sous chargement multiaxial peut étre estimé, en premiere
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approximation, en calculant une contrainte uniaxiale équivalente [79, 99], sur laquelle il
est ensuite possible d’appliquer la théorie uniaxiale classique (méthode Rainflow en tem-
porel ou méthodes de Rayleigh, Rayleigh modifiée et du Single Moment en fréquentiel).
Un cas-test académique, fourni par le Centre Spatial de Liége (CSL) et composé d’une
poutre supportant une masse a son extrémité, a permis de valider expérimentalement la
méthodologie généralisée. Dans la plage d’excitation caractéristique des luminaires (c’est-
a~dire, [5-55] Hz), le systéme « poutre/masse » ne présente qu’une seule fréquence de
résonance. Dans ce cas, la méthode simplifiée du systeme a un degré de liberté permet
de chiffrer la sévérité de I’environnement vibratoire et donc, de la comparer aux résultats

obtenus expérimentalement ou par modélisation éléments finis.

Le cinquieme chapitre applique la méthodologie développée a 1’étude d’un cas-test
industriel, en 'occurrence le luminaire Super Saturne 400 W développé par Schréder.
Le choix de cet appareil a été motivé par le fait que des bris ont été systématiquement
observés lors de la phase de qualification sur la table de secousses de Schréder, bien avant
les 250000 cycles préconisés. La procédure suivie, schématisée a la Fig. 3, est structurée

de la facon suivante :

> La premiere étape définit ’excitation vibratoire a laquelle la structure est soumise. Il

s’agit soit de son environnement réel (trafic, vent, ...), soit des spécifications décrites

dans les normes.

ENVIRONNEMENT VIBRATOIRE
normes, projets de norme

ENVIRONNEMENT VIBRATOIRE
trafic, vent, ...

A4 A4

SYSTEME ETUDIE

luminaire - support
- table vibrante

SYSTEME ETUDIE
poteau - luminaire

ENDOMMAGEMENT
piece portante
durée = espérance de vie
de I'appareil

y

TEST EQUIVALENT ACCELERE
table vibrante

U

ELABORATION
D'UNE SPECIFICATION

ENDOMMAGEMENT
piéce portante
durée = spécification
de la norme

g

SEVERITE
D'UN ENVIRONNEMENT VIBRATOIRE

Fi1G. 3 — Sévérité d’un environnement vibratoire et test équivalent accéléré
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> La deuxieme étape nécessite la modélisation éléments finis du luminaire, constitué d’un

assemblage de divers composants (piece portante, globe optique, capot, ... ). Parallelement
a la modélisation, des analyses modales expérimentales [30, 46, 71] du luminaire mais
également du support et de la table de 'excitateur sur sa suspension ont permis, d’une
part, de recaler le modele du luminaire Super Saturne et, d’autre part, de se rendre
compte de l'influence de la dynamique du support et de 'excitateur. Ces derniers ont
donc été considérés dans la modélisation. En principe, le support de test doit étre concu
suffisamment rigide pour ne pas perturber les modes de vibration de la piece testée. Par
conséquent, un design optimisé est présenté en annexe B de ce travail afin de s’affran-
chir, dans le futur, des problemes rencontrés avec le support actuel. Une phase cruciale
de la méthode est la détermination des coefficients d’amortissement, nécessaires a tout
calcul de réponse dynamique. Les niveaux d’excitation sur table vibrante étant nettement
plus élevés que lors d’une analyse modale au marteau, il apparait une forte variation
de ces coefficients due a des effets non-linéaires. Il est donc primordial d’identifier les
coefficients d’amortissement pour un niveau d’excitation comparable a celui imposé a la
structure lors du test. Dans cette optique, une procédure d’optimisation minimisant I’écart
entre réponses mesurées et réponses simulées a été proposée en considérant les coefficients
d’amortissement modaux comme variables de conception. Pour le luminaire dans son en-
vironnement réel, c’est le poteau qui est pris en compte dans la modélisation. A I’amortis-
sement structural introduit dans le modele s’ajoute une contribution aérodynamique [40]

du méme ordre de grandeur et qui ne peut étre négligée.

> La troisieme étape simule 'endommagement occasionné a la piece mécanique par 1’en-

vironnement vibratoire auquel elle est soumise. Dans le cas des luminaires, le composant
le plus sollicité et le plus critique est sans aucun doute la piece portante, partie maitresse
de D'appareil, sur laquelle viennent s’assembler les autres composants. Afin de valider
expérimentalement les contraintes obtenues par simulation, des jauges de contraintes [6]
sont positionnées sur la piece portante dans une zone ou le gradient de contrainte est
relativement faible. Ensuite, les zones du modele ou les contraintes sont les plus impor-
tantes fournissent une estimation de ’endommagement subi par I'appareil. A ce stade,
la sévérité de l'environnement vibratoire réel de la piece peut étre comparée a celle des

différentes normes utilisées au laboratoire. Leur représentativité est ainsi vérifiée.

> La quatrieme et derniere étape est consacrée a la recherche d’un test équivalent aux

sollicitations du vent mais dont la durée a été réduite. Le calcul est basé sur un proces-
sus d’optimisation minimisant la différence entre, d’une part, '’endommagement produit
par I’environnement de référence et, d’autre part, celui généré par le test a réaliser en

laboratoire. Un projet de spécification peut ainsi étre proposé.

Le sixieme et dernier chapitre est consacré aux conclusions générales de la recherche

ainsi qu’aux perspectives et développements futurs.
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Hypotheses générales

Les principales hypotheses formulées dans le cadre de ce travail sont résumées ci-apres :

> Hypothese 1 :

Tout au long du document, la piece mécanique étudiée est supposée déterministe, c’est-a-
dire que la géométrie et les caractéristiques des matériaux qui la constituent sont connues.
Par contre, l'excitation a laquelle elle est soumise peut étre, soit déterministe (un balayage
sinus), soit stochastique (le vent).

> Hypothese 2 :

A T'exception du béton, les matériaux de construction usuels présentent un diagramme
contrainte-déformation (o —¢) [1, 14, 78] qui débute par une partie linéaire appelée droite
de Hooke, le long de laquelle les déformations sont réversibles (Fig. 4). Dans la plupart
des constructions et des machines, les matériaux travaillent effectivement dans cette zone

élastique linéaire pour laquelle on peut écrire :
o=FE¢ (1)

ou F est le module d’élasticité (module de Young) du matériau considéré. Dans cette

zone, la contraction latérale est également proportionnelle a la dilatation € et l'on a :

Elat = —VE= —V% (2)

ou v est le coefficient de Poisson du matériau. Sauf mention particuliere, cette loi de
comportement du matériau est adoptée comme hypothese de travail dans la suite du
document.

Pour la variété d’aluminium injecté présentée a la Fig. 4, on constate que la zone
élastique linéaire est relativement faible. Au-dela de 50 MPa, la déformation ne peut plus

étre considérée comme proportionnelle a la contrainte appliquée. L’alliage, présentant

180
150+
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E /I I/
S 90r / /
frm / /
© / /
/, /
60 /
// — Essai de traction (o — ¢€)
301 i - - - Droite de Hooke
/) - e - Limite élastique 2 0.2 %

0 : & : ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
0O 01 02 03 04 05 06 07 08 09
€ [%]

Fi1G. 4 — Essai de traction sur une éprouvette d’aluminium injecté de type AS12U
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les caractéristiques d’un matériau ductile, devient plastique et la déformation croit plus
rapidement que la contrainte. Si on supprime 'effort de traction appliqué a I’éprouvette,
on observe un déchargement selon une parallele a la droite de Hooke et ’apparition d’un
allongement permanent a contrainte nulle. Contrairement aux aciers, les aluminiums ne
présentant pas de palier d’étirage, on définit une limite d’élasticité & 0.2% (Ry2), qui est
la contrainte pour laquelle ’éprouvette présente une dilatation permanente de 0.2 %. Dans
Pexemple de aluminium AS12U, la limite d’élasticité Ry, vaut 133 MPa et la rupture
survient pour une contrainte R, valant 177 MPa.

> Hypothese 3 :

La structure est supposée se comporter de facon linéaire. Dans ce cas, les principes de

superposition et de réciprocité de Mazwell sont vérifiés. Ils s’énoncent comme suit :

Principe de superposition : Si un systeme linéaire, soumis a une excitation fi(t)
ainsi qu’auz conditions initiales {y1(0),91(0)}, géneére une réponse y,(t) et si, soumis
séparément o une autre excitation fo(t) pour des conditions initiales {y2(0),92(0)}, il
présente une réponse yo(t) ; alors, sa réponse & une excitation afi(t) + Bfa(t) pour les
conditions initiales {oy,(0) + By2(0), a1 (0) + B12(0)} est ay () + Bya(t), quels que soient
a et .

Principe de réciprocité de Maxwell : La réponse d’un systéme linéaire en un point A,
due a une force d’excitation appliquée en un autre point B, est identique a la réponse ob-

tenue en B, suite o [’application au point A de cette méme force d’excitation.

Pour une structure linéaire, les relations entrée-sortie (excitation-réponse) sont régies

par les équations différentielles traditionnelles de la dynamique des structures [37] :
Mx(t) + Cx(t) + Kx(t) = £(t) (3)

ou M, C, K sont respectivement les matrices de masse, amortissement et raideur;
X, X et X sont les vecteurs de déplacement, vitesse et accélération ;

f est le vecteur des forces extérieures appliquées a la structure.

Le modele numérique est souvent réalisé au moyen de la méthode des éléments finis. Dans
le cas d’'une analyse temporelle, la relation entrée-sortie s’exprime par une intégrale de
convolution, caractéristique d'un systeme linéaire. Par conséquent, l'intégration tempo-
relle des équations (3) rend l'analyse tres couteuse en temps de calcul. Par contre, dans le
domaine fréquentiel, I’opération de convolution correspond a une simple multiplication.
La réponse de la structure a une excitation tant sinusoidale qu’aléatoire se calcule donc
beaucoup plus rapidement dans le domaine de Fourier. Les excitations, tout comme les
réponses, sont alors définies, non pas sous forme d’échantillons temporels mais, selon le
mode d’excitation appliqué, par leurs spectres (transformée de Fourier des signaux tem-

porels) ou leurs densités spectrales de puissance (Fig. 5).
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TEMPOREL
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F1G. 5 — Relation entrée-sortie pour un systeme linéaire

> Hypothese 4 :

La structure est supposée faiblement amortie, ce qui englobe la majorité des applica-
tions usuelles.

> Hypothese 5 :

Le domaine étudié est celui des basses fréquences, c’est-a-dire celui pour lequel le
nombre de modes propres de la structure est suffisamment faible pour autoriser les tech-
niques de superposition modale [39)].

> Hypothese 6 :

Dans le cas d’une structure soumise a une excitation aléatoire telle que le vent, la difficulté
majeure réside dans la définition méme de I’excitation physique qui agit sur celle-ci. Cette
excitation doit étre définie afin d’étre compatible avec la modélisation par éléments finis.
Parmi différents modeles de vents turbulents présentés dans la littérature [40], c’est le
modeéle de Davenport [19, 20] qui a été choisi dans ce travail. L'effet du sillage sur la
structure est quant a lui modélisé par ’approche simplifiée de Vickery [125, 126, 127],
corrigée par Solari [117]. Dans la théorie classique des vibrations aléatoires [70, 99], I’ex-
citation est supposée étre un processus gaussien stationnaire (tout comme la réponse
puisque le systeme est linéaire). Cette hypothese se justifie par le théoreme de la limite
centrale qui stipule qu’une variable aléatoire résultant d’une superposition d’'un grand
nombre de variables élémentaires statistiquement indépendantes tend a étre gaussienne,
quelles que soient les distributions des variables élémentaires. L’hypothese de stationna-
rité suppose que le régime est établi et donc que la densité de probabilité du processus
est indépendante d’un changement d’origine de 1’axe des temps. De tels processus sont
entierement caractérisés par leurs propriétés statistiques du deuxieme ordre, c¢’est-a-dire

par leur moyenne et par leur densité spectrale de puissance.

Notons pour terminer, que méme dans le cas d’une structure simple et malgré un haut
niveau de sophistication du modele mathématique, des différences notables peuvent ap-
paraitre entre résultats numériques et expérimentaux. Il est clair que les mesures, bien
que prises comme référence, sont elles-mémes entachées d’erreurs. Le bruit, les capteurs
sur la structure, le mode de fixation, les assemblages, ... sont autant de sources de conta-

mination. Cependant, en adoptant une procédure de tests rigoureuse, on peut supposer
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que les mesures sont une bonne représentation du comportement dynamique de la struc-
ture. Quant au modele éléments finis, sa corrélation avec les résultats expérimentaux est

principalement influencée par les deux sources d’erreurs suivantes :

1. Les erreurs de modélisation :

> Suivant le degré de non-linéarité de la structure, I’hypothese de linéarité peut
conduire a des résultats erronés.

> Une simplification des effets dissipatifs (I’hypothese d’amortissement proportion-
nel) influence directement la réponse du systeme.

> Les simplifications apportées a la géométrie au moment de la modélisation CAO
(Conception Assistée par Ordinateur) conditionnent I’adéquation du modele.

> Les erreurs de discrétisation, liées au nombre d’éléments, a leur type et leur dis-
tribution spatiale ont un effet néfaste sur la qualité de la solution. Cependant,
ces erreurs peuvent étre minimisées grace aux méthodes de calcul d’erreur et a
I'utilisation d’un processus adaptatif de raffinement du maillage [18, 26]. Si ces
méthodes ont nettement moins d’intérét dans le cas d’un calcul dynamique ou un
maillage relativement grossier permet d’approcher les parametres modaux de la
structure (fréquences et modes propres) avec une bonne précision, il en est tout
autrement lorsque 'exactitude des contraintes est importante (par exemple, lors
d’une analyse statique ou d’un calcul de réponse dynamique en vue de I’estimation

de la durée de vie du spécimen).

2. Les erreurs sur les parametres du modele :

Le modele est défini par un jeu de parametres, tels que I’épaisseur, le module de
Young, la masse volumique, les amortissements modaux, l'incertitude sur les condi-

tions aux limites, ... dont la précision a un impact important sur sa représentativité.

Il est donc extremement important que le modele numérique soit validé sur base de
données expérimentales avant toute utilisation, que ce soit en vue d’une analyse modale
ou bien d’un calcul d’endommagement. Une hypothese tres importante [87], qu’il ne faut
pas perdre de vue non plus, est que le modele initial doit bien entendu, a la base, étre
suffisamment représentatif de la structure réelle. Ce n’est, en effet, que dans un tel cas de
figure, qu’un choix judicieux des parametres constituants le modele permettra d’améliorer

la corrélation entre résultats numériques et expérimentaux.



Chapitre 1

Tests en vibration des luminaires

1.1 Introduction

Qu’il s’agisse de matériel électrique ou électronique, d’équipement aéronautique ou spa-
tial, ... ou d’une piece mécanique tel un luminaire, tous peuvent étre soumis, au cours
de leur vie, a des environnements divers de température, d’humidité, ... et plus parti-
culierement a des chocs et vibrations mécaniques. Il est donc primordial pour un industriel
de concevoir des produits qui supporteront, sans étre endommagés, les conditions d’envi-
ronnement auxquelles ils seront soumis en service. Les phases de calculs et ensuite de tests
en laboratoire sont donc inévitables. Dans ce premier chapitre, les différentes normes et
moyens d’essais mis en ceuvre pour qualifier en vibration les appareils d’éclairage public
sont présentés.

Pendant longtemps et souvent aujourd’hui encore, les spécifications d’environnement
mécanique ont été directement extraites de documents normatifs. Les premiéres normes,
établies dans les années 1940, étaient essentiellement destinées a démontrer une certaine
résistance standard du matériel, avec 'hypothese implicite que, si le matériel résistait a
cet environnement, il supporterait sans dommage les vibrations subies durant sa vie. Ces
normes étaient souvent d’une grande sévérité et consistaient en une vibration sinusoidale
a la fréquence de résonance du matériel. Les moyens d’essais devenant de plus en plus
sophistiqués (possibilité de réaliser des balayages sinus, des vibrations aléatoires, ... ), les
normes ont évolué mais ont conduit encore bien souvent a un surdimensionnement des
équipements. Elles étaient davantage destinées a vérifier la résistance aux plus grandes
contraintes qu’a démontrer la tenue en fatigue. Ce n’est qu’entre 1975 et 1980, face a la
nécessité de réduire la masse et le cout des équipements militaires embarqués, que des
spécifications tenant compte des conditions particulieres d’utilisation ont été développées.
La norme frangaise GAM-EG-13 [36], qui préconise la personnalisation des essais a partir
de mesures réalisées dans les conditions d’utilisation des matériels, en est l'illustration.
Aujourd’hui, on préfere parler de personnalisation du produit & son environnement [59]

afin de bien montrer qu’il est souhaitable de prendre en compte 'environnement des

13
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le début du projet, plutot que de vérifier la tenue du matériel a posteriori. La person-
nalisation s’appuie sur une analyse du profil de vie du matériel, la mesure des condi-
tions d’environnement associées a chaque condition d’utilisation [16, 84, 118, 119] et la
synthese de ces données en une spécification simple, de méme sévérité que ’environnement
réel [28, 120, 121, 122]. Cette démarche suppose la compréhension du comportement des
systemes mécaniques sous des charges dynamiques, ainsi que la connaissance des modes

de défaillances les plus fréquents.

1.2 Historique des tests d’environnement vibratoire

de luminaires

Déja a la fin du dix-neuvieme siecle, des ingénieurs comme Gustaf Eiffel étaient conscients
des forces qui pouvaient étre engendrées par le vent [22]. Cependant, des événements
dramatiques tels la rupture du pont de Tacoma en 1940 ou certains accidents d’avions
survenus a la méme époque, ont mis en évidence I'importance des vibrations induites par le
vent. Théodore Von Karman est I'un des premiers a avoir attiré I’attention sur le caractere
dynamique des forces générées par le vent. Au cours des cinquante dernieres années, de
nombreux développements ont vu le jour afin de représenter au mieux, lors de la phase
de dimensionnement, les charges dues au vent. Durant cette période, la description des
effets du vent est passée d’une représentation statique relativement simple a des modeles
plus sophistiqués tenant compte de problemes tant météorologiques, qu’aérodynamiques
ou dynamiques, ..., voire de fiabilité.

En ce qui concerne les assemblages « poteau/luminaire », il est trés vite apparu que
leurs vibrations étaient essentiellement dues aux effets du vent. Cependant, les premieres
informations disponibles sur le sujet n’ont été publiées qu’en 1965 par Van Dusen [118].
Bien que parfois difficiles a déceler et d’apparence inoffensives, les vibrations induites par
le vent peuvent étre la cause d’'un endommagement par fatigue des luminaires. Le but
recherché par Van Dusen était donc de caractériser et de mieux appréhender I'environne-
ment vibratoire des appareils d’éclairage public en service. L’approche suivie a I’'époque a
consisté a déterminer une enveloppe des amplitudes de vibrations mesurées sur un grand
nombre de systemes « poteau/luminaire » différents. Cette enveloppe a alors servi de guide
au dimensionnement pour garantir la tenue aux vibrations de ’appareil. Une procédure

de tests en laboratoire a également été proposée sur cette base par Van Dusen [119, 120].

1.2.1 Environnement vibratoire des luminaires

L’étude menée par Van Dusen porte sur des poteaux métalliques (acier et aluminium),
vu leur plus grande tendance a vibrer que leurs homologues en bois ou béton. L’installa-
tion de tests utilisée, située en extérieur dans une zone relativement dégagée, est formée

de six fondations pouvant accueillir divers types de poteaux et luminaires. Des jauges
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de contrainte sont positionnées a proximité de la base de chaque poteau. La vitesse du
vent ainsi que sa direction sont enregistrées. Une installation de tests, située en intérieur,
est également utilisée. Un excitateur, constitué d’'une masse décentrée en rotation, génere
une force harmonique sur le poteau, a proximité de la base. La fréquence et 'intensité
de la force de I'excitateur peuvent étre ajustées. Des jauges de contrainte sont placées au
meéme endroit que lors des tests en extérieur et complétées d’'une mesure d’accélération
au centre de gravité du luminaire. En enregistrant ces données aux différentes fréquences
de résonance de la structure, il est possible de déterminer ’accélération percue par le
luminaire durant les tests en extérieur. Les différents poteaux et luminaires testés ont,
respectivement, une hauteur variant de 3 a 9 m et une masse comprise entre 5 et 109 kg. Les
mesures réalisées par Van Dusen révelent une premiere fréquence propre de 1’assemblage
« poteau/luminaire » dans l'intervalle [0.6, 5] Hz. Le second mode se situe dans la plage
[5,25] Hz. Il apparait également que les deux premiers modes de vibration sont les plus
sollicités. Au-dela de 25 Hz, les vibrations induites sont inexistantes ou alors limitées a de
tres faibles amplitudes. En reportant, en fonction de la fréquence, les accélérations maxi-
males mesurées au centre de gravité des luminaires ou les contraintes extrémes enregistrées
a la base des poteaux, Van Dusen a constaté, Fig. 1.1, que les points se disposaient dans
des zones bien définies. L’enveloppe de ces points fait apparaitre les amplitudes de vibra-
tions les plus séveres auxquelles on pourrait s’attendre dans le cas de structures similaires
en service. Sur base de ces résultats d’essais, on remarque que l'accélération maximale
observée au centre de gravité du luminaire, dans la plage de fréquences [0.6,25] Hz, est

d’environ 1 g et que la plus grande contrainte a la base du poteau est de ’ordre de 35 MPa.
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F1G. 1.1 — Résumé des mesures réalisées par Van Dusen [118] : (a) Accélérations au centre

de gravité des luminaires; (b) Contraintes a la base des poteaux
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Il est important de noter que le niveau vibratoire atteint est limité par le taux d’amor-
tissement dans le systeme. Une partie de I’énergie est dissipée dans le métal constituant le
poteau. Une autre peut étre absorbée par I'air ambiant lorsque 'amplitude de vibrations
est élevée. La fixation et la fondation sont également des sources possibles de dissipa-
tion d’énergie. Selon Van Dusen, des valeurs typiques d’amortissement pour les poteaux

métalliques varient entre 0.05 et 0.5 %.

Remarque : Les vitesses du vent auzxquelles les amplitudes de vibrations maximales sont
observées s’étalent de 7 a 18 m/s en fonction de la structure. Ezposées a de telles vitesses,
certaines structures d’éclairage peuvent étre détruites en quelques mois alors qu’elles au-
ratent été, en théorie, capables de supporter des charges statiques correspondant a des
vitesses de vent d’environ 58 m/s. Van Dusen constate également que, dans certains cas,
des vitesses plus élevées peuvent conduire a de plus grandes amplitudes de vibrations.
Cependant, il semblerait que 'amplitude des vibrations ait tendance a se niveler voire a

diminuer lorsque la vitesse du vent dépasse une valeur critique relativement peu élevée.

Les résultats de I’étude ont montré que la plupart des poteaux d’éclairage public étaient
sujets aux vibrations induites par le vent. Le luminaire étant généralement positionné en
un point de grands déplacements, I’accélération y est une mesure significative de I'intensité
vibratoire. L’endommagement causé au luminaire par les vibrations du poteau n’est donc
pas un phénomene surprenant. En effet, une accélération dynamique de 1 g, appliquée au
centre de gravité du luminaire, représente une force non-négligeable. Des tests de vibration
en laboratoire sont par conséquent nécessaires si I’on veut garantir la tenue de 'appareil a
son environnement. Une procédure de tests, basée sur ’enveloppe des réponses vibratoires,

a été proposée par Van Dusen.

1.2.2 Procédure de tests en vibrations des luminaires

Selon Van Dusen [119, 120], bien que peu communes, des accélérations supérieures a 1g
au niveau du centre de gravité de "appareil sont possibles. Cependant, il serait irréaliste
de vouloir dimensionner les luminaires pour qu’ils résistent a ces intensités extrémes.
Dans de tels cas, le systéme « poteau/luminaire » devrait plutot étre modifié afin d’en
réduire les vibrations. Dans les autres cas, la procédure suggérée se compose de deux tests

complémentaires : un essai de fatigue ainsi que de résistance.

Test de fatigue

L’objectif du test est de simuler un nombre infini de cycles sous une accélération de 1g
et de s’assurer que la contrainte reste inférieure ou égale a la limite d’endurance (plus
grande contrainte pour laquelle le matériau peut subir un nombre infini de cycles sans

étre endommagé) de la plupart des matériaux considérés dans la fabrication des lumi-
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naires. Pratiquement, le nombre de cycles associé a la limite d’endurance est déterminé a
partir de la courbe de Wohler du matériau. Dans le cas de I’aluminium, Van Dusen choisit
une valeur de 5108 cycles. On peut tout de suite remarquer que, pour un tel nombre de
cycles et une premiere fréquence propre du luminaire d’environ 15 Hz, la durée du test
serait excessivement longue : environ un an. Une méthode de tests serait de mesurer la
contrainte maximale dans "appareil lorsqu’il est soumis a une accélération de 1g en son
centre de gravité et de vérifier qu’elle est bien inférieure a la limite d’endurance. Ceci
pourrait étre réalisé au moyen de jauges de contrainte mais pour ce faire, la localisation
des contraintes extrémes est nécessaire. Or, celles-ci sont relativement difficiles a trou-
ver et surtout a mesurer directement vu la complexité de la géométrie des luminaires.
La méthode préconisée par Van Dusen est de réduire la durée du test en augmentant
I’accélération imposée au centre de gravité du luminaire. Les zones de concentration de
contraintes seraient ainsi automatiquement mises en évidence. Il propose donc de solliciter
le luminaire en son centre de gravité pendant 10° cycles (un compromis entre une durée
de test réalisable en pratique et une contrainte a la rupture pas trop éloignée de la limite
d’endurance). Un tel test pourrait étre mené en plus ou moins deux heures. La contrainte
étant proportionnelle a ’accélération, 'amplitude du test équivalent accéléré est donnée
par 1’équation :
OonN

=a, 1.1
an aae ( )

ou ay est 'accélération & maintenir pendant le test (de 1.5 & 2.5g) ;
a. est accélération dite d’endurance pour laquelle o < o, (a, = 1g);
0. est la limite d’endurance du matériau considéré;

oy est la contrainte entrainant la rupture aprées N cycles (N = 10°).

Si apres N cycles, le luminaire est intact, cela signifie que 'accélération de 1g est bien
celle qui induit dans ’appareil une contrainte au plus égale a la limite d’endurance du
matériau. Par contre, si apres N* < N cycles, il est endommagé, alors I'accélération

d’endurance est inférieure a 1 g et peut étre approchée par la relation :

_ 4y _ ON (1.2)

(e =
Ay«  Opn+
Pour le test, le luminaire devrait étre installé sur 'excitateur dans une position identique
a celle qu’il occupe en service (en prenant en considération Ueffet de la gravité) et sollicité
selon ses trois directions structurales. Si nécessaire, un nouvel appareil peut étre utilisé
pour chacun des axes. Un accélérometre de controle est placé sur le luminaire, en un
endroit ou le mouvement semble identique a celui du centre de gravité. Le choix de la
fréquence d’excitation est basé sur le raisonnement suivant : la fréquence de vibration ne
devrait pas étre supérieure a la fréquence de résonance fondamentale du luminaire dans
sa configuration de test. Dans ces conditions, les forces dynamiques agissant sur le lumi-
naire sont proportionnelles a ’accélération imposée au centre de gravité. A une fréquence

inférieure a la résonance, ’accélération est quasiment constante dans tout le luminaire. Si
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la fréquence de vibration est supérieure a la fréquence de résonance fondamentale, alors
les forces structurales ne sont plus proportionnelles a I'accélération au centre de gravité.
A cette fréquence d’excitation, le centre de gravité du luminaire peut rester immobile
tandis qu’ailleurs, des mouvements importants existent. Pour les systemes d’excitation
limités en force, il est possible de profiter de I'amplification de la résonance du luminaire,
mais, pour Van Dusen, tester a une fréquence inférieure a la résonance est préférable. Bien
qu’il soit conseillé de réaliser le test de fatigue a basse fréquence, il faut néanmoins faire
une recherche des fréquences propres jusque 25 Hz afin de s’assurer qu’aucun composant,
tel la lampe, ne présente de fréquence de résonance dans cette plage. Si c’est le cas, ces
composants doivent étre testés séparément, a leur fréquence de résonance et sous une
accélération de 1g au centre de gravité du luminaire. Le couple de serrage des vis de la

fixation doit étre spécifié et toute autre variable influencant le test doit étre sous controle.

Test de résistance

Basé sur 'expérience, il a pour but de vérifier la tenue du luminaire aux chocs et solli-
citations qui se produisent durant la manutention, le transport et le fonctionnement. Il
consiste en un test de courte durée (1000 cycles) sous une accélération de 4g. Apres ce

test, le luminaire doit rester opérationnel.

1.3 Normes de la Commission Electrotechnique In-

ternationale

La CEI (Commission Electrotechnique Internationale) est une organisation mondiale de
normalisation composée de ’ensemble des comités électrotechniques nationaux. Elle a
pour objet de favoriser la coopération internationale pour toutes les questions de norma-
lisation dans les domaines de 1'électricité et de 1’électronique. L’élaboration des normes
est confiée a des comités d’études, aux travaux desquels tout Comité national intéressé
par le sujet traité peut participer.

La norme CEI 68-2-6 [49] décrit une méthode d’essai applicable aux composants,
matériels et autres articles qui peuvent, pendant leur transport ou leur utilisation, étre sou-
mis a des conditions comprenant des vibrations de nature harmonique engendrées surtout
par des forces rotatives, pulsatoires ou oscillantes comme il en existe a bord des navires,
des avions, des véhicules terrestres, des appareils a voilure tournante et dans les appli-
cations spatiales, ou qui peuvent étre causées par des machines ou par des phénomenes
sismiques. Cette norme consiste essentiellement a soumettre un spécimen a des vibrations
sinusoidales dans une gamme de fréquences donnée ou fréquences discretes, pendant une
durée déterminée. Une recherche de la réponse en fréquence du spécimen peut étre pres-
crite afin d’en déterminer les fréquences critiques. L’objet de la norme est de fournir une

méthode d’essais donnant des regles d’exécution normalisées afin de déterminer ’aptitude
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des composants, matériels et autres articles a résister a des sévérités spécifiées de vibra-
tions sinusoidales. Il faut insister sur le fait que les essais de vibration requierent toujours
un certain degré d’appréciation technique. Le fournisseur et le client doivent tous deux
en étre pleinement conscients. Toutefois, I'essai aux vibrations sinusoidales étant de type
déterministe, il est relativement simple a effectuer. Il s’applique facilement, aussi bien a
I’essai de diagnostic qu’a celui de durée de vie. La partie principale de la présente norme
traite surtout des méthodes pour piloter I’essai en des points spécifiés et décrit en détail
la procédure d’essais. Les exigences sur le mouvement vibratoire, le choix des sévérités (y
compris les gammes de fréquences), les amplitudes et les durées d’essai d’endurance sont
aussi spécifiés car ces sévérités représentent une série rationnelle de parametres. On at-
tend du rédacteur de spécifications qu’il choisisse les modalités d’exécution et les valeurs
adaptées au spécimen et a son utilisation. Aujourd’hui, des données et des indications
peuvent étre trouvées dans des propositions antérieures.

Il y a environ 30 ans, l'introduction des tests de vibration dans la norme CEI 60598
(Luminaires - Prescriptions générales et essais) [50] a été discutée par les experts de
la CEI dans le cadre du groupe de travail LUMEX. 1l en a résulté un projet de norme

présentant deux spécifications possibles :

1. Une procédure s’alignant sur les prescriptions de la norme CEI 68-2-6, reproductible

et par conséquent adéquate pour une éventuelle introduction dans une norme.

2. Une procédure nécessitant 1’'utilisation d’un équipement de test spécifique tel une
table de secousses (cfr. paragraphe 1.6.1), simple mais moins reproductible que la
premiere.

Lors de la réunion du Sous-Comité technique N° 34D (Luminaires) a Bruxelles en
1977, il fut décidé de maintenir la proposition au niveau « secrétariat », pour informa-
tion uniquement. Parmi les alternatives décrites ci-dessus, la premiere était basée sur les
suggestions suivantes :

> Vu la difficulté de définir la résonance de fagon rigoureuse, un test d’endurance
devrait consister en un balayage sinusoidal sur une plage de fréquences déterminée
(un test aléatoire est jugé inutilement sophistiqué pour les luminaires couverts par
la spécification).

> Les définitions et valeurs des différents parametres devraient étre déterminées d’apres
la norme CEI 68-2-6.

> Un support rigide devrait étre utilisé de maniere a s’assurer que, sans luminaire, il
présente une premiere résonance supérieure a 150 % de la plus grande fréquence de
test.

> Le point de controle devrait étre aussi proche que possible de la fixation.

> La vitesse de balayage devrait étre d’une octave par minute.

> Le test devrait étre mené selon chacun des axes structuraux.

En 1998, I'introduction, dans la norme CEI 60598, d’un test de vibration spécifique

aux luminaires utilisés dans des conditions séveres, fut votée par la Commission Elec-
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trotechnique Internationale. Il s’agit, par exemple, de luminaires montés dans des ate-
liers de mécanique, sur des chantiers de construction ou des applications similaires. Les

spécifications de test sont résumées au tableau 1.1.

> Un test est réalisé en balayant la plage de fréquences [10, 55, 10] Hz.
> Le déplacement imposé doit étre constant et égal a 0.35 mm.

> La durée du test d’endurance est de 30 minutes.

> La vitesse de balayage est d’une octave par minute.

TAB. 1.1 — Spécifications de la norme CEI 60598

Tenant compte des différentes remarques mentionnées dans ce paragraphe, un exemple

de test en accord avec la norme CEI 68-2-6 est repris au tableau 1.2.

> Un balayage sinus dans la plage de fréquences [10, 55, 10] Hz.
> Un déplacement imposé de 0.15mm a la fixation.

> Une durée équivalente a 100 balayages.

> Une vitesse de balayage d’une octave par minute.

TAB. 1.2 — Exemple de spécifications selon la norme CEI 68-2-6

1.4 Norme Nationale Américaine ANSI C 136-31

La nouvelle norme américaine ANSI C 136-31 (2001) [4] propose que les luminaires
d’éclairage routier soient soumis a un test vérifiant leur capacité minimale a résister aux
vibrations. Selon la proposition, certains facteurs pouvant induire des effets vibratoires
ne sont pas correctement représentés par ’application d’un test statique, test jadis tres
répandu. Pour cette raison, un test de vibration représente une alternative beaucoup
plus appropriée. La norme ANSI, dont les spécifications sont reprises au tableau 1.3,
sera probablement incluse dans la nouvelle norme CANENA qui devrait harmoniser les

spécifications canadiennes, américaines et mexicaines.

> La fréquence de résonance fondamentale doit étre déterminée pour chacun des
trois plans perpendiculaires et doit se situer entre 5 et 30 Hz.

> Le luminaire doit étre sollicité a ou a proximité de sa fréquence naturelle.

> Le niveau d’accélération mesuré au centre de gravité du luminaire doit étre de
1.5 g dans des conditions normales d’utilisation et de 3 g pour les appareils mon-
tés sur ponts ou viaducs.

> L’appareil d’éclairage doit pouvoir supporter 100000 cycles dans chaque plan.

> Si nécessaire, un nouvel appareil peut étre utilisé pour chacun des axes.

TAB. 1.3 — Spécifications de la norme ANSI C 136-31
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1.5 Projet belge de spécification

En mars 1999, le Ministere de la Communauté Flamande a introduit une proposition de

test de qualification en accord avec la norme CEI 68-2-6. Ce projet de norme [129] est
défini par la procédure suivante :

> La fréquence propre fy et le facteur de qualité ) devraient étre identifiés par un

balayage sinusoidal dont la vitesse et ’amplitude valent respectivement, 1 oct./min.

et 1 g dans l'intervalle de fréquences [5,25] Hz. Le facteur de qualité ) associé a la

fréquence propre fy est donné par la relation :

o
Q=% (1.3)

ou Af = fy — fi est mesuré au point de demi-puissance (%) de la fonction de
réponse en fréquence H (Fig. 1.2). Dans le cas particulier d’un systéme a un seul

degré de liberté, le facteur de qualité est simplement donné par la formule :

Q = Huz (1.4)

> Si plusieurs fréquences de résonance sont identifiées, seule celle présentant le facteur

de qualité le plus important devrait étre prise en considération.

H

by
; ; ; AEHEE! ; ; ‘ ‘
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Fréquence [HZz]

FiGc. 1.2 — Facteur de qualité d’un systeme ne présentant qu’un seul pic de résonance

> Si @) < 2, le luminaire devrait subir, durant une heure, un balayage sinusoidal de
vitesse égale a 1oct./min. entre les fréquences de 5 et 25 Hz (N.B. : la proposition
ne spécifie pas, dans ce cas, 'amplitude du balayage sinusoidal).

> Si2 < @ < 10, le luminaire devrait étre testé a la fréquence propre retenue, durant
une heure sous une amplitude sinusoidale de 0.5 g.

> Si () > 10, appareil étant jugé critique, aucun test ne devrait étre réalisé.

> Le point de controle devrait étre aussi proche que possible de la fixation.

> Le test devrait etre réalisé selon chaque direction structurale.
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Au cours de 'année 2000, des tests de qualification réalisés au laboratoire Vibrations &
Identification des Structures sur les luminaires VT 90 W et VT 131 W (Fig. 1.3) ont mis
en évidence plusieurs éléments critiquables dans la proposition de norme belge.

Premierement, le fait de réaliser une recherche des fréquences propres a un niveau
d’excitation supérieur a celui du test d’endurance est surprenant. En effet, généralement
une premiere estimation des fréquences de résonance est obtenue lors d’un balayage de
bas niveau, afin de ne pas endommager la structure. Ici, le balayage sous 1g au niveau
de l'interface « support/luminaire » s’est révélé tres sévere, au point de provoquer la
rupture du systeme de fermeture du luminaire. De plus, le comportement des luminaires
étant bien souvent non-linéaire (mise en place de composants, recouvrement de jeux,
contacts, chocs, ...), l'erreur commise sur l'estimation des fréquences propres peut étre
importante (environ 14 %, dans notre exemple) et fortement influencer la sévérité du test
lorsqu’un systeme de suivi automatique de la fréquence propre, connu sous le nom de

« Sine Dwell », n’est pas disponible.
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Fi1G. 1.3 — Luminaire VT 131 W lors des tests de qualification selon la proposition du

Ministere de la Communauté Flamande

Deuxiemement, bien que le facteur de qualité soit souvent proche voire supérieur a 10
pour un luminaire élancé comme le VT il a malgré tout été décidé de réaliser le test
d’endurance. Apres une heure, 'appareil n’était toujours pas endommagé. Le fait d’exclure

les luminaires présentant un facteur de qualité supérieur a 10 semble donc trop sévere.
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Troisiemement, une durée de test d’une heure n’est pas en accord avec les spécifications
de la norme CEI 68-2-6.

Sur base de ces constatations, une demande de révision de la proposition a été introduite
par R-Tech aupres du Ministere de la Communauté Flamande. Un avis favorable a été
remis début 2001, dans lequel les modifications présentées au tableau 1.4 ont été prises

en compte (les autres points restant inchangés).

> La fréquence propre fy et le facteur de qualité () devraient étre identifiés par un ba-
layage sinusoidal dont la vitesse et 'amplitude valent respectivement 1oct./min. et
0.5 g dans l'intervalle de fréquences [5, 25] Hz.

> Si (@ > 2, le luminaire devrait étre testé a la fréquence propre retenue, durant tren-

te minutes sous une amplitude sinusoidale de 0.5 g.

TAB. 1.4 — Nouvelles spécifications de la norme belge

1.6 Moyens d’essais du bureau d’études R-Tech

Le service Recherche et Développement du bureau d’études R-Tech dispose de son propre
laboratoire d’essais. Il peut ainsi procéder a différents tests, au cours d’une étude, afin de
controler la qualité et les performances de I'appareil. Outre les essais visant a optimiser
leurs performances photométriques, les luminaires étudiés sont soumis a des tests séveres
tant sur le plan de la sécurité électrique que de la résistance mécanique, point qui nous
intéresse plus particulierement. Les moyens de tests en vibrations dont dispose R-Tech

sont une table de secousses ainsi qu’une table de vibrations.

1.6.1 Table de secousses

Sur base des documents publiés, il y a environ trente ans, par les experts de la CEI dans le
cadre du groupe de travail LUMEX (cfr. paragraphe 1.3), une table de secousses, identique
a celle représentée a la Fig. 1.4, a été réalisée par le laboratoire d’essais de R-Tech. Une de
ses extrémités est constituée d’une suspension a ressorts tandis que ’autre est articulée
autour d’'une charniere. Un arbre a came donne une impulsion a la table environ toutes
les 2 secondes; ce qui équivaut a une cadence de 1800 chocs a I’heure. La hauteur de
chute de la table, mesurée a une distance de 600 mm de la charniere, est de plus ou
moins 12mm. Entre chaque impulsion, le systeme « table/ressorts » sur lequel repose
le luminaire vibre a sa fréquence naturelle. Selon les spécifications de la CEI, appareil
testé doit résister a 250000 secousses sans étre endommagé. On peut facilement se rendre
compte que, dans un tel cas, la durée nécessaire pour mener le test a son terme est tres
longue (pratiquement 6 jours sans interruption). L’expérience acquise par R-Tech au cours

de multiples essais révele que la sévérité du test d’endurance dépend fortement du type de
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Fic. 1.4 — Table de secousses du laboratoire d’essais de R-Tech : (a) Schéma de la
table; (b) Vue de l'arbre a came; (¢) Luminaire Saphir 150 W (fixation de type crosse);
(d) Luminaire Saphir 150 W (fixation de type poteau)

luminaire, de son mode de fixation sur la table et de la table elle-méme. La reproductibilité
du test est par conséquent douteuse et sa représentativité, vis-a-vis de 1’environnement
vibratoire du luminaire sur site, n’est pas prouvée non plus. Ce manque de corrélation a
été démontré dans certains cas ol le luminaire, bien que satisfaisant sur site, présentait
des bris inattendus lors de tests sur table de secousses. Cependant, la table a permis a
R-Tech de mettre en évidence des anomalies graves de conception de pieces de fonderie
(environ 50 % des essais pour lesquels un probléeme de tenue mécanique est survenu). La
table permet également de tester la tenue mécanique de 'ensemble du luminaire : piece
portante, accessoires, clips de fermeture, éléments de fixation, ... Malgré sa sévérité,
la table donne donc une indication sur la qualité du produit : si des bris se produisent
rapidement, cela signifie que la structure en question est problématique.

Dans le but de caractériser le dispositif d’essais, une campagne de mesures a été réalisée

sur les tables de R-Tech et Comatelec (Schréder Group, Bourges, France). Cette derniere,
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plus récente que la machine de R-Tech, en reprend le principe de fonctionnement. Le
comportement du luminaire Saphir 150 W (Fig. 1.4) a été analysé selon divers modes de
fixation. Lors des essais, des mesures d’accélération ont été prises en plusieurs points de
la table et du luminaire. Pour chaque point de mesure, deux accélérometres positionnés
a angle droit ont permis d’obtenir des renseignements sur le niveau de sollicitation du
luminaire dans les directions horizontales (selon la longueur ou la largeur de la table) et
verticale. Lors de ’acquisition des signaux, la fréquence d’échantillonnage f; considérée
était de 512 Hz, ce qui autorise une bande passante BW de 200 Hz. Le nombre de points N
relevés dans un échantillon est de 1024. Il en résulte une résolution temporelle dt de 0.002 s
et fréquentielle df de 0.5 Hz.

Une premiere analyse des signaux enregistrés lors des essais montre que, dans le cas de
la fixation de type crosse, le niveau d’accélération mesuré dans la direction longitudinale
est inférieur a celui mesuré dans la direction verticale (Fig. 1.5). En effet, le mode d’ex-
citation, le type de support utilisé et ’accélération de la gravité favorisent 'amplification
des vibrations dans la direction verticale. En ce qui concerne le mouvement transversal,
la structure étant symétrique, il peut étre négligé. Les réponses temporelles mesurées lors
d’une secousse, au niveau de la fixation et de ’extrémité de la piece portante, présentent
bien l'allure d’un choc. Celui-ci est en général amorti apres 1s. Seul le signal mesuré
a l'extrémité du luminaire, dans la direction verticale, met plus de temps a s’atténuer.
Toutefois, la vibration est presque totalement amortie lorsque survient la secousse sui-
vante. On constate également une nette amplification de l'accélération verticale entre la
fixation et 'extrémité de la piece portante. Au niveau de la fixation, la valeur maximale
instantanée est d’environ 22m/s” alors qu’elle est de 62m/s” & Uextrémité du luminaire.
Une autre fagon de caractériser un signal temporel y(t), discrétisé en N points y;, est
d’en calculer sa valeur quadratique moyenne ou valeur RMS (Root Mean Square value, en

anglais), grandeur scalaire définie comme suit :

Yrms = (1.5)

On obtient de la sorte, 2.8 m/s” & la fixation et 11.3m/s* & 'extrémité de la piece por-
tante. Cette amplification est due, d’une part, a la flexibilité du support et d’autre part, a
celle du luminaire. Par contre, dans la direction longitudinale, les valeurs maximales ob-
servées a la fixation et a 'extrémité de 'appareil (respectivement 15.1 m/s2 et 11.7 m/sZ)
sont tres proches. Il en est de méme des valeurs RM S de l'accélération (respectivement

1.5m/s” et 1.7m/s°) ; ce qui témoigne de la rigidité de ’appareil selon son axe longitudinal.

Remarque : L’accélération verticale au centre de gravité de appareil (point non-accessible
en pratique) se situerait donc dans lintervalle [22, 62] m/s2, Or, selon Van Dusen, la limite
supérieure de l'accélération a imposer au centre de gravité du luminaire, afin de réduire

la durée du test a 100000 cycles, est de 2.5 g, soit 24.5 m/sz. L’accélération imposée par
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Fic. 1.5 — Mesures d’accélérations sur le luminaire Saphir 150 W lors d’une se-
cousse (signaux temporels) : (a) Accélération longitudinale (fixation); (b) Accélération
longitudinale (extrémité de la piece portante); (c¢) Accélération verticale (fixation);

(d) Accélération verticale (extrémité de la piece portante)
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la table de secousses au niveau du centre de gravité est donc supérieure a celle préconisée
par Van Dusen. De plus, [’appareil étant censé devoir résister a 250000 secousses, il sem-
blerait donc qu’un essai de qualification réalisé sur la table de secousses, au moyen d’un

support de type crosse, soit relativement sévere.

En calculant la transformée de Fourier des signaux temporels mesurés, on obtient les
spectres fréquentiels, tels que ceux illustrés a la Fig. 1.6. On remarque que le contenu

fréquentiel du systeme « table/support/luminaire Saphir 150 W est limité a la plage de

signal
bruit

d’éventuels pics d’amplitude. En se focalisant sur la zone [0,40] Hz, la ou ’énergie de

fréquences [0,40] Hz. Au-dela, le rapport est trop important pour pouvoir déceler
vibration est concentrée, on peut donc voir apparaitre trois pics, respectivement aux
fréquences de 7, 11 et 34 Hz. On retrouve, a chacune de ces fréquences, 'amplification
observée précédemment sur les signaux temporels entre la fixation et I'extrémité du lumi-
naire. C’est pour une fréquence de 11 Hz que "amplification est maximale et qu’en toute
logique, le premier mode de flexion du luminaire devrait étre excité. L’accélération au
niveau de la fixation atteint son maximum pour une fréquence de 7 Hz. A cette fréquence,
on s’attend donc a voir apparaitre un mode faisant intervenir le support et le luminaire,
mais on peut difficilement en dire davantage. De méme pour la fréquence de 34 Hz, ’ob-
servation des spectres fréquentiels ne permet pas d’en déduire directement la déformée.
Ce probleme peut facilement étre résolu en introduisant dans un logiciel d’analyse mo-
dale, tel ME’scope [124], les spectres fréquentiels mesurés. Les réponses au niveau de la
fixation et en bout de luminaire ont été complétées des mesures réalisées sur la table au
niveau de la charniere et au droit de la fixation (Fig. 1.7). Une fois la géométrie introduite
dans le logiciel (4 points schématisent le systéme « table/support/luminaire »), celui-ci
permet d’animer la structure pour une fréquence déterminée. Ainsi, en se positionnant
en chacune des fréquences relevées précédemment, on peut avoir une idée de la fagon
dont la structure se déforme en fonctionnement. Il s’agit des déformées opérationnelles

fréquentielles, telles que :

> A 7Hz, le systeme « table/support/luminaire » vibre, dans son ensemble, sur la
suspension. Le luminaire, en plus du mouvement d’ensemble, présente aussi une
déformation dans le plan vertical.

> A 11 Hgz, le luminaire vibre selon son premier mode de flexion, entrainant dans son
mouvement le support qui se déforme légerement.

> A 34 Hz, la déformation fait intervenir le support ainsi que le luminaire.

De cette premiere analyse, il ressort également que, partant de 'extrémité de la piece
portante et se rapprochant de la charniere de la table, I’amplitude des accélérations ver-
ticales diminue. La lampe fait toutefois exception a cette regle car elle est le composant
qui subit I'accélération instantanée la plus importante (environ 140m/s”). Il est en ef-
fet fréquent qu’elle se brise tres tot, lors d’un test d’endurance. Si cela se produit, la

qualification de 'appareil n’est toutefois pas remise en cause.
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Fi1G. 1.6 — Mesures d’accélérations sur le luminaire Saphir 150 W lors d’une secousse
(spectres fréquentiels) : (a) Accélération verticale (fixation); (b) Accélération verticale
(extrémité de la piece portante); (¢) Zoom de (a) dans 'intervalle [0,40] Hz; (d) Zoom
de (b) dans l'intervalle [0, 40] Hz
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F1G. 1.7 — Déformées opérationnelles fréquentielles du systeme « table/support/luminaire

Saphir 150 W » lors d’une secousse (la structure non-déformée est en pointillés) :
(a) f=7Hz; (b) f =11Hz; (¢) f =34Hz
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Le luminaire Saphir 150 W a également été testé sur la table de secousses avec une
fixation de type poteau (Fig. 1.4). L’influence de sa position sur la table, par rapport a la
charniere, a été étudiée. Les tableaux 1.5 et 1.6 résument les mesures effectuées au niveau

de la fixation et de I'extrémité de la piece portante.

Longitudinal Vertical
Support || Fixation | Extrémité || Fixation | Extrémité
/s | /s | s | [y
Crosse 15.1 11.7 21.9 62.2
Poteau(1) 22.8 24.6 9.1 26.8
Poteau(2) 19.5 24.2 23.8 41.9

TAB. 1.5 — Accélérations maximales instantanées, mesurées sur le luminaire Saphir 150 W
en fonction du mode de fixation : (1) Poteau fixé au droit de la charniére ; (2) Poteau fixé

a 435 mm de la charniére

Longitudinal Vertical
Support || Fixation | Extrémité || Fixation | Extrémité
[m/s”] [m/s”] (w/s’] | [m/s%]
Crosse 1.5 1.7 2.8 11.3
Poteau(1) 2.4 2.5 0.7 4.0
Poteau(2) 2.4 2.3 1.6 5.9

TAB. 1.6 — Accélérations RM S, calculées a partir des signaux temporels mesurés sur le
luminaire Saphir 150 W en fonction du mode de fixation : (1) Poteau fixé au droit de la

charniere; (2) Poteau fixé a 435 mm de la charniere

On constate que, par rapport a la crosse, la fixation de type poteau produit une aug-
mentation du niveau vibratoire dans la direction longitudinale. L’amplitude de la vibra-
tion est d’autant plus importante que la distance entre le point de mesure et la table est
grande. Par contre, le niveau vibratoire dans la direction verticale est inférieur a celui
observé dans le cas du support de type crosse. Toutefois, ce niveau augmente lorsque 1’on
écarte le support de la charniere. Si ’on compare ces résultats a la limite supérieure de
l’accélération a imposer au centre de gravité du luminaire, telle que définie par Van Du-
sen, a savoir 24.5 m/s2, seule la configuration ou le poteau est fixé au droit de la charniere
semblerait produire une accélération qui lui est inférieure.

Des essais similaires ont été réalisés sur la table de secousses de 'usine Comatelec a
Bourges. La hauteur de chute, d’environ 15 mm et mesurée a une distance de 600 mm de
la charniere, s’est avérée étre supérieure a celle de la table de R-Tech. Les parametres
d’acquisition sont identiques a ceux utilisés lors des mesures précédentes. L’analyse des
résultats permet de formuler les mémes remarques que celles faites pour la table de se-

cousses de R-Tech. L’unique différence entre les deux tables réside dans 'amplitude des
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accélérations maximales instantanées mesurées sur le luminaire. Le niveau vibratoire in-
duit dans 'appareil par la table de Comatelec est supérieur a celui observé sur la table de
R-Tech. Comme le montre le tableau 1.7, le facteur d’amplification entre les deux tables

varie en fonction du mode de fixation :

Support || Comatelec/R-Tech
Crosse 1.5

Poteau(1) 1.3

Poteau(2) 2

TAB. 1.7 — Coeflicients d’amplification entre les accélérations mesurées sur les tables de
secousses de Comatelec et R-Tech, pour le luminaire Saphir 150 W, en fonction du mode
de fixation : (1) Poteau fixé au droit de la charniere; (2) Poteau fixé a4 435mm de la

charniere

Comme la différence de hauteur de chute pouvait le laisser pressentir, la table de
secousses de Comatelec est plus sévere que celle utilisée par le laboratoire de R-Tech.
Dans ces conditions, il devient difficile de dire si, dans le cas de la table de Comatelec, le
niveau d’accélération induit par le support de type poteau, fixé au niveau de la charniere,

respecte toujours la valeur maximale préconisée par Van Dusen.

1.6.2 Table de vibrations

Le laboratoire d’essais du bureau d’études R-Tech dispose d’une machine de vibrations,
également destinée aux tests et a la qualification des appareils produits (Fig. 1.8). L’exci-
tateur est constitué de deux tables : I'une est animée d’'un mouvement longitudinal alors
que l'autre est utilisée pour solliciter la structure selon la direction verticale. Le systeme
d’entrainement est composé d’'un double excentrique monté sur un arbre en rotation et
d’une bielle assurant la transmission du mouvement de translation a la table. Le double
excentrique permet de choisir 'amplitude du déplacement a imposer a la table parmi les
valeurs suivantes : 0.25, 0.5, 0.75, 1, 1.5 et 2mm (pour fixer les idées, 'amplitude est
définie comme étant la valeur 0-créte).

L’excitation produite est donc de forme sinusoidale et pour un déplacement fixé,
une large plage de fréquences peut étre couverte grace a 'utilisation d’'un moteur d’en-
trainement commandé par un variateur de vitesse. Une fois le déplacement x et la fréquence

[ (€ [0,21] Hz) fixés, il en est de méme de I'accélération a qui est donnée par la relation :
a=—2nf)x (1.6)

Cependant, la fréquence, tout comme le déplacement, sont déterminés manuellement
et nécessitent 'intervention de ’opérateur pour en modifier les valeurs. Il n’est donc pas
possible de réaliser un balayage sinusoidal dont la vitesse serait imposée. Le systeme

est par conséquent mieux adapté aux spécifications imposant de vibrer a une fréquence
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Fic. 1.8 — Luminaire Visualume 400 W testé sur la table de vibrations du laboratoire
d’essais de R-Tech

fixe. Cependant, vu le nombre limité de déplacements possibles, I’accélération induite au
niveau de la table approchera celle de la spécification, de préférence par le haut, de fagon
a rester conservatif. Durant un test de fatigue, les fréquences propres de ’appareil ainsi
que l'accélération mesurée au point de controle peuvent varier en fonction de 1’état de la
structure, de la mise en place de composants, du recouvrement de jeux, ... Il est donc
nécessaire d’effectuer des mesures de fréquences et d’accélérations a intervalles réguliers
afin de s’assurer que le test est toujours bien conforme a la spécification et le cas échéant,

d’en ajuster les parametres.

1.7 Moyens d’essais du laboratoire Vibrations & Iden-

tification des Structures

Depuis le début de "année 2000, le laboratoire Vibrations & Identification des Structures
de I’Unwwversité de Liege est équipé d’excitateurs électrodynamiques, destinés aux essais
en environnement vibratoire. Le plus puissant est le modele Gearing & Watson V266/,
représenté a la Fig. 1.9 et dont les caractéristiques principales sont reprises au tableau 1.8.
Le pilotage de la table vibrante (en mode sinus, aléatoire, choc ou excitations combinées)
ainsi que l'acquisition des voies de mesure sont assurés par le logiciel LMS Test.Lab [68]
couplé a la baie d’acquisition LMS Scadas II1.

Afin de compléter I’étude du luminaire Saphir 150 W, initiée sur les tables de secousses
de R-Tech et Comatelec, des essais selon les spécifications du projet belge ainsi que selon
les normes CEI 60598 et ANSI C 136-31 ont été réalisés sur le pot vibrant. Il ne s’agit pas
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Fic. 1.9 — Excitateur électrodynamique Gearing & Watson V2664

Caractéristiques
Plage fréquentielle de fonctionnement
Force sinusoidale (amplitude)

Force aléatoire (RMS)
Accélération sinusoidale (amplitude - vertical)
Accélération sinusoidale (amplitude - horizontal)
Déplacement (amplitude)

Vitesse (amplitude)

Charge maximale
Masse mobile (vertical)

Masse mobile (horizontal)

Valeurs

[0,2000] Hz
26.7kN
26.7kN

40g
234¢g
25 mm
1.52m/s
500 kg
68.1 kg
116.3 kg

TaAB. 1.8 — Caractéristiques de I'excitateur électrodynamique Gearing & Watson V266



34 Chapitre 1. Tests en vibrations des luminaires

encore de tests de vieillissement en fatigue mais plutot de caractérisation, en mesurant,
comme précédemment, le niveau d’accélération en différents points de appareil. Le sup-
port, fourni par R-Tech pour les tests de luminaires sur table vibrante, est illustré a la
Fig. 1.10 : le luminaire est fixé & I'une de ses extrémités (fixation horizontale), tandis qu’a
lautre extrémité, un contrepoids peut étre attaché afin de ramener le centre de gravité du
systeme « support/luminaire/contrepoids » aussi pres que possible de I'axe de vibration
de la table. Dans cet exemple, le luminaire est fixé sur la table horizontale du pot vi-
brant et excité selon son axe longitudinal (Fig. 1.10). Pour chaque point de mesure, deux
accélérometres positionnés a angle droit permettent d’obtenir des renseignements sur le
niveau de sollicitation du luminaire dans les directions longitudinale et verticale. Comme
précédemment pour les tables de secousses, ’appareil étant symétrique, le mouvement
transversal peut étre négligé. L’accélérometre de controle, nécessaire au pilotage de la
table vibrante, est positionné, comme stipulé dans les normes, au niveau de la fixation.
Seule la norme ANSI C 136-31 impose le controle au centre de gravité. Dans le cas du
luminaire Saphir 150 W, celui-ci est proche de la fixation. En effet, le ballast, composant
électrique de masse importante (pouvant atteindre le tiers de la masse totale du lumi-
naire) est attaché sur la piece portante a proximité de la fixation. Cependant, la rigidité
de cette liaison de meéme que celle du support sur lequel le ballast est monté peuvent
souvent etre remises en cause. Le ballast est, par conséquent, une source de chocs rendant
difficile voire impossible le controle de I'excitation en ce point. La norme ANSI C 136-31
est tres vague sur la définition pratique de « la position du centre de gravité », laissant a
I’opérateur le choix de 'interprétation. L’accélérometre de référence a donc été positionné
préférentiellement au niveau de la fixation. Les réponses fréquentielles, mesurées sur le

luminaire et présentées aux figures qui suivent, ont une résolution de 0.25 Hz.

Fic. 1.10 — Test de caractérisation du luminaire Saphir 150 W

Le premier essai consiste en un balayage sinusoidal, de vitesse égale a 1 oct./min., entre

les fréquences de 5 et 55 Hz avec une amplitude constante de 0.5 g (amplitude identique a
celle imposée par le projet belge). Il a pour but de repérer les différents modes de vibration
de la structure (pour rappel, le projet belge se limite a I'intervalle [5, 25] Hz). On constate,

Fig. 1.11, que l'accélération longitudinale au niveau de la fixation est bien constante et
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Fic. 1.11 — Réponses

([5,55] Hz, 0.5g)

-+, Extrémité (vertical)

du luminaire Saphir 150 W a un balayage sinusoidal

——, Fixation (longitudinal); ---, Extrémité (longitudinal);

égale a 0.5 g. L’accélération verticale en ce méme point étant tres faible en comparaison
de celle mesurée par 'accélérometre de controle, elle peut étre négligée. A I'extrémité de
Iappareil, le spectre de réponse longitudinale coincide, aux fréquences les plus basses,
avec celui mesuré au niveau de la fixation. Il s’en écarte cependant au fur et a mesure
que la fréquence d’excitation augmente. Il semblerait donc que le mode longitudinal de
vibration apparaisse pour une fréquence supérieure a 55 Hz, soit en dehors de la plage de
fréquences définie dans les normes pour la recherche d’éventuelles fréquences de résonance.
Par contre, un pic apparailt nettement sur le spectre de réponse verticale a une fréquence
d’environ 14 Hz. En divisant les spectres de réponse a l'extrémité de la piece portante
par celui, de référence, a la fixation, on obtient, pour chacun d’eux, une transmissibilité
t sortie

SOTNE ot représentée a la Fig. 1.12. A partir de celle-ci, le facteur

caractéristique du rappor ontrée

de qualité @) associé au pic de résonance peut étre calculé par la relation (1.3). On obtient
() = 14, ce qui impliquerait la réalisation du test d’endurance, selon les spécifications du
projet belge, a la fréquence de 14 Hz pendant 30 minutes. Les accélérations auxquelles le

luminaire serait alors soumis sont résumées au tableau 1.9.

Longitudinal Vertical
Essai Fixation | Extrémité || Fixation | Extrémité
m/s?] | ] | /s | mys?
Projet belge 4.9 5.1 - 8.0
CEI 60598 (f = 14.5Hz) || 41.9 (2.9) 66.1 (3.1) - 18.0 (4.7)
ANSI C 136-31 14.7 15.5 - 17.1

TaB. 1.9 — Accélérations maximales, mesurées sur le luminaire Saphir 150 W, lors des

essais sur la table vibrante (excitation dans la direction longitudinale)
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Fic. 1.12 — Transmissibilité, par rapport a la fixation, du luminaire Saphir 150 W
lors du balayage sinusoidal ([5,55]Hz, 0.5g) : ---, Extrémité (longitudinal);

-+, Extrémité (vertical)

Le deuxieme essai reprend les spécifications de la norme CEI 60598, c’est-a-dire, un

balayage sinusoidal entre 10 et 55 Hz dont la vitesse est de 1oct./min. et amplitude de
0.35 mm. Les spectres fréquentiels mesurés sur le luminaire sont représentés a la Fig. 1.13.
On constate que, le déplacement étant constant, ’accélération longitudinale au niveau
de la fixation est bien une fonction quadratique de la fréquence. Comme pour le premier
essai, l'accélération longitudinale a I'extrémité de la piece portante coincide avec |’exci-
tation a la fixation, pour les fréquences les plus basses. Ensuite, la fréquence d’excitation
augmentant, elle s’en écarte et s’amplifie, vu la présence du mode longitudinal de vibra-

tion au-dela de 55 Hz. En ce qui concerne le spectre d’accélération verticale en bout de

70

Accélération [m/sz]

% 15 .'2"(')‘ "5 30 35 40 45 50 55
Fréquence [Hz]

Fi1c. 1.13 — Réponses du luminaire Saphir 150 W sollicité selon les spécifications de la

norme CEI 60598 ([10, 55| Hz, 0.35 mm) : ——, Fixation (longitudinal); - - -, Extrémité

(longitudinal) ; - - -, Extrémité (vertical)
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luminaire, un pic d’amplitude égale a 4.7 m/s2 apparait pour une fréquence de 14.5 Hz. On
constate donc une légere augmentation de la fréquence correspondant au premier mode
de flexion du luminaire, par rapport a celle mesurée lors du premier essai. Ceci s’explique
par une sollicitation moins sévere i cette fréquence : 2.9m/s* au lieu de 4.9m/s>. Ce
changement de fréquence met en évidence le comportement non-linéaire de ’appareil. La
Fig. 1.13 montre également que les accélérations les plus élevées sont observées pour des

fréquences voisines de 55 Hz. Le tableau 1.9 récapitule les valeurs mesurées.

Le troisieme essai se réfere aux spécifications reprises dans la norme ANSI C 136-31.

L’accélération au niveau de la fixation est donc de 1.5 g et la fréquence d’excitation cor-
respond au premier mode de vibration de la structure. La Fig. 1.14 représente les réponses
du luminaire dans l'intervalle de fréquences [12,14] Hz, soit autour du seul mode de vi-
bration identifié entre 5 et 55 Hz. Le niveau de sollicitation étant maintenant de 1.5g et
donc plus élevé que lors des essais précédents, on constate que la fréquence du premier
mode chute a 13.50, voire 13.25 Hz. Ce résultat met a nouveau en évidence le compor-
tement non-linéaire de 'appareil. Les accélérations vues par le luminaire, lorsqu’il est
sollicité a sa fréquence de résonance, sont reprises au tableau 1.9. A cette fréquence, bien
que l’excitation soit longitudinale, c’est suivant la direction verticale que l'extrémité de
la piece portante subit accélération maximale. L’amplification par rapport a la fixation
y est d’environ 1.2, ce qui est inférieur a la valeur de 1.6 apparaissant lors du premier
essai (Fig. 1.12). En effet, le niveau de sollicitation augmentant, il en est de méme du
degré d’amortissement dans le luminaire. Ce qui, une fois de plus, témoigne du compor-
tement non-linéaire de la structure. Toutefois, on constate que ces amplifications restent
faibles. Le ballast étant proche de la fixation son influence est par conséquent réduite au

minimum.
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Fic. 1.14 — Réponses du luminaire Saphir 150 W sollicité selon les spécifications de la
norme ANSI C 136-31 (13.5Hz, 1.5g) : ——, Fixation (longitudinal); - - -, Extrémité

(longitudinal) ; - - -, Extrémité (vertical)
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En résumé, comme le montre le tableau 1.9, sur les trois essais effectués, c¢’est la norme
CEI 60598 qui induit les accélérations les plus importantes dans 'appareil. Celles-ci sont
supérieures a l'accélération maximale donnée par Van Dusen en vue de réduire la durée du
test d’endurance. Par contre, pour une fréquence d’excitation de 14.5 Hz, correspondant
au premier mode de vibration du luminaire Saphir 150 W, les accélérations engendrées

par ce méme test sont les plus faibles.

1.8 Conclusions

Les problemes de vibration liés aux structures d’éclairage public ne sont pas récents. Des
les années 1960, des ingénieurs se sont penchés sur la question, comme le démontre les
travaux réalisés par Van Dusen [118, 119, 120]. Il est en effet I'un des premiers a avoir
caractérisé 1’environnement vibratoire de différents systemes « poteau/luminaire ».

Actuellement, pour pouvoir étre installés sur site, les appareils d’éclairage public doivent
subir, en laboratoire, des tests de qualification répondant aux spécifications de normes,
telles que CEI 68-2-6, CEI 60598, ANSI C 136-31, ... Ces essais sont censés certifier
la tenue du luminaire a son environnement vibratoire durant toute sa durée de vie. Pa-
rallelement a ’application de I’'une de ces normes, R-Tech continue d’utiliser une table de
secousses, concue a l’origine pour la qualification des luminaires aux vibrations.

Une comparaison des résultats obtenus lors des différents tests de caractérisation du
luminaire Saphir 150 W est présentée au tableau 1.10. La limite d’accélération conseillée
par Van Dusen (2.5g ou 24.5m/s”) est prise comme référence. Pour chacun des essais
effectués, la moyenne des accélérations maximales mesurées a la fixation et a ’extrémité de
la piece portante est calculée, pour les directions longitudinales et verticales. Ces valeurs
sont ensuite divisées par la limite de Van Dusen. Ce critere, tres simple, permet déja
d’obtenir quelques indications sur la sévérité des différents environnements vibratoires :

> La table de secousses semble induire dans l'appareil un niveau vibratoire parti-

culierement élevé (supérieur a la limite de Van Dusen) mais qui fluctue en fonction
du mode de fixation utilisé.

> La norme CEI 60598 présente un niveau d’accélération longitudinale également

supérieur & 24.5m/s”.

> La norme ANSI C 136-31 et le projet belge sont, quant a eux, en accord avec la

proposition de Van Dusen. Le controle s’effectuant au méme point, la norme ANSI
est toutefois plus sévere que le projet belge.

> Les niveaux d’accélération les plus importants sont en général mesurés dans la di-

rection verticale (sauf pour la norme CEI 60598 et la table de secousses avec poteau
fixé au niveau de la charniere).

> L’accélération étant généralement plus élevée a I’'extrémité du luminaire qu’a la fixa-

tion, le principe de 1’essai selon 'une des normes est par conséquent différent de celui

proposé par Van Dusen (accélération quasiment constante dans tout I’appareil).
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Longitudinal | Vertical
Essai /] /]
Table de secousses (R-Tech)

Crosse 0.5 1.7
Poteau(1) 1.0 0.7
Poteau(2) 0.9 1.3

Normes
Projet belge 0.2 0.3
CEI 60598 2.2 0.7
ANSI C 136-31 0.6 0.7

TAB. 1.10 — Niveaux d’accélération relatifs moyens (1.0 = limite de Van Dusen =
24.5 m/s2), mesurés sur le luminaire Saphir 150 W, lors des essais de caractérisation :

(1) Poteau fixé au droit de la charniere; (2) Poteau fixé & 435 mm de la charniere

Dans le cas d’une étude de caractérisation, des mesures d’accélération associées a un
critere simple permettent déja de se faire une idée de la sévérité de plusieurs environ-
nements vibratoires dont 1'un est pris comme référence. Cependant, ce critere manque
singulierement de généralité et surtout ne permet pas de prédire le niveau de dégradation
que la piece testée a subi. Il sera donc nécessaire, dans la suite de ce travail, de définir
des criteres fiables et généraux permettant d’estimer et comparer la sévérité de divers
environnements vibratoires.

Notons encore que le luminaire Saphir 150 W a présenté un comportement non-linéaire
au cours des tests de caractérisation (diminution de la fréquence de résonance et aug-
mentation du niveau d’amortissement lorsque I'amplitude d’excitation augmente). Un tel
comportement est plutot fréquent et souvent caractéristique d’une structure réelle. Lors de
la modélisation, les effets non-linéaires, de nature complexe, ne seront pas pris en compte
et la méthodologie développée sera basée, comme mentionné lors de l'introduction, sur
I’hypotheése d’'un comportement linéaire de la structure.

Signalons, pour terminer, que la rédaction des normes n’est pas totalement rigoureuse
(certains parametres essentiels a la définition du test font parfois défaut) et que leur in-
terprétation peut étre sujette a caution (par exemple : la position du centre de gravité
dans le cas de la norme ANSI, les effets non-linéaires, le suivi de la fréquence de résonance
lors d’un essai selon les normes ANSI et belge). La mise en ceuvre des normes n’est par
conséquent pas toujours évidente et 'objectif de ce travail consistera justement, sur base
des criteres de sévérité définis, a élaborer une spécification représentative de 1’environne-

ment vibratoire des luminaires en service.






Chapitre 2

Modélisation de ’environnement

vibratoire des luminaires

2.1 Introduction

Suite a certains événements dramatiques survenus dans le courant des années 1940, dont
I'un des plus célebres est certainement I'effondrement du pont de Tacoma (Etat de Wa-
shington), les ingénieurs ont pris conscience de I'importance du caracteére dynamique
des forces générées par le vent. Depuis, de nombreux progres ont été réalisés dans ce
domaine afin de simuler avec précision, des la phase de dimensionnement, les charges
aérodynamiques.

L’objet de ce chapitre est de déterminer les caractéristiques statistiques de la réponse
dynamique du systéme « poteau/luminaire », supposé connu et déterministe, a des ex-
citations aléatoires. Le modele mathématique retenu est un modele linéaire basé sur la
méthode des éléments finis. La linéarisation des phénomenes aérodynamiques et le com-
portement de la structure, supposé élastique linéaire, permettent de résoudre directement
les équations du mouvement dans le domaine fréquentiel. En effet, pour cette classe de
problemes, la relation entrée-sortie, définie en terme de convolution dans le domaine tem-
porel, s’exprime par une multiplication dans le plan fréquentiel.

Les excitations agissant sur le systeme étudié sont essentiellement de deux types :

> Les sollicitations aérodynamiques engendrées par le vent.

> Les sollicitations induites dans le systeme par les vibrations des ponts et viaducs.
La nature différente de ces deux modes de sollicitations permet de les traiter séparément.
Le systeme étudié étant linéaire, 'effet résultant de ces deux sollicitations sur la structure
sera égal a la somme des effets de chaque sollicitation.

Dans ses travaux (cf. paragraphe 1.2), Van Dusen a analysé, d’un point de vue
expérimental, la réponse dynamique de différents systémes « poteau/luminaire ». Les
résultats de simulations pourront, par conséquent, étre validés en vérifiant s’ils sont en

accord avec I’enveloppe des accélérations définie par Van Dusen.

41
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2.2 Modélisation de la structure

2.2.1 Hypotheses

La structure, supposée élastique linéaire, est discrétisée en employant la méthode des
éléments finis. Les hypotheses associées au calcul sont les suivantes [37] :
> Les déformations axiales g, (kK = 1,2, 3 dans le cas général d’un état tridimensionnel
de contrainte) et angulaires ey, (k # [ = 1,2, 3), restent petites par rapport a ['unité.
De méme, les déplacements restent petits vis-a-vis de la taille de la structure.
> On travaille dans le domaine élastique linéaire : les contraintes oy; sont des fonctions
linéaires des déformations ;. En d’autres termes, les coefficients élastiques sont des
constantes. Physiquement, la structure retrouve son état initial apres un cycle de
chargement-déchargement.
Ces hypotheses déterminent le domaine de validité des solutions calculées. En pratique, on
s’assurera que les rotations demeurent nettement inférieures a 1’'unité et que les contraintes
n’excedent pas la limite élastique.
Les hypotheses relatives au comportement physique du systeme sont les suivantes :
> Le poteau se comporte comme une poutre.
> Le luminaire est supposé réagir comme un corps rigide, modélisé par une masse
concentrée en son centre de gravité.
La structure est repérée dans un systeme d’axes structuraux décrit a la Fig. 2.1. Dans ce
repere, les vibrations linéaires de la structure sont régies par le systeme de n équations

différentielles (n étant égal au nombre de degrés de liberté) décrit par la relation (2.1) :
Mx(t) + Cx(t) + Kx(t) = £(¢) (2.1)

ou M, C, K sont respectivement les matrices de masse, amortissement et raideur;
X, X et X sont les vecteurs de déplacement, vitesse et accélération ;

f est le vecteur des forces extérieures appliquées a la structure.

2.2.2 Meéthode de résolution du probleme

La résolution du probleme au moyen d’un logiciel de calcul par éléments finis tel que

Samcef [102], développé par la société Samtech, doit étre scindée en trois étapes.

Analyse statique

L’analyse statique a pour but de prendre en compte effet des sollicitations externes
appliquées a la structure et d’apporter ainsi une correction a la matrice de raideur inter-
venant dans I’équilibre dynamique des forces. Tout en restant dans le domaine élastique
linéaire, il est en effet possible de tenir compte de certaines modifications de raideur dues

a la mise en charge [37, 102]. Ainsi, lorsqu’une structure est sollicitée en extension (ou
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F1G. 2.1 — Poteau de type « Rocade » : (a) Schéma repéré dans les axes structuraux;
(b) Modele éléments finis

en compression), il en résulte un champ de contraintes qui modifie le comportement en
flexion. La prise en compte rigoureuse de cette modification requiert une analyse non-
linéaire. Si I’on respecte ’hypothese des petits déplacements, on peut cependant utiliser
une forme linéarisée de la matrice de raideur non-linéaire. Celle-ci est la somme de la ma-
trice de raideur structurale K; et de la matrice de raideur géométrique K,. En premiere

approximation, la matrice de raideur K prend alors la forme :
K=K, +K,(o) (2.2)

La matrice de raideur géométrique peut également étre appelée matrice de raideur des
contraintes initiales (o). L’évaluation de cette matrice demande que soit réalisé¢, au
préalable, un calcul statique complet de maniere a connaitre les contraintes qui résultent
de la mise en charge. Formellement, le calcul de la réponse statique peut s’écrire sous la

forme suivante :

Kx=f (2.3)

Dans le cas particulier du systéme « poteau/luminaire », le vecteur des forces f com-
prend le poids propre de la structure ainsi que les charges aérodynamiques statiques

induites par le vent.

Analyse dynamique

L’analyse dynamique vise a déterminer les caractéristiques propres d’une structure sup-
posée élastique linéaire (fréquences et modes de vibration). Le probléme aux valeurs

propres associé au systeme d’équations différentielles (2.1), libre et conservatif (c’est-
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a-dire, non excité et non amorti), s’écrit de la fagon suivante [37] :
K¢; = wM¢, (2.4)

ou ¢, désigne le mode de vibration i (i = 1,2,...,n);

w; représente la pulsation associée au mode i.
Les modes de vibration ¢, satisfont les conditions d’orthogonalité suivantes :
b Mo, = 1165 ¢; K = pi wi 0y (2.5)

ou u; est la masse généralisée du mode 7;

d;; représente le symbole de Kronecker (0;; = 1sii=j et 0;; =0 sii# j).

En général, les modes sont normés de telle sorte que p; soit égal a 1'unité.

Analyse spectrale

Sur base de I'analyse modale réalisée au point précédent, I’analyse spectrale permet de
calculer les parametres statistiques de la réponse dynamique de la structure lorsque celle-

ci est soumise a une excitation aléatoire [70, 99].

> Relation entrée-sortie

La matrice de transfert en fréquence H(w), appelée aussi matrice des fonctions de réponse
en fréquence ou matrice des FRF, entre les forces externes et les déplacements struc-
turaux généralisés (relation entrée-sortie) est obtenue par transformée de Fourier de

I'équation (2.1) :
X(w) = Hw)F(w) = [~w*M + jwC + K] 'F(w) (2.6)

Elle est non singuliére pour un systeme dissipatif stable et peut étre reliée a la matrice de

réponse impulsionnelle h(t) par les relations suivantes :

H(w) = / ™ h(ye it (2.7)
h(t) — % [ " H(w)e (2.8)

L’interprétation physique de H(w) et h(t) est la suivante : I’élément (p,q) de H(w) définit
I’amplitude de la réponse au point p due a une excitation harmonique d’amplitude unitaire
et de pulsation w, appliquée au point ¢. De méme, 1'élément (p,q) de h(t) représente la
réponse du point p a une impulsion unitaire appliquée en ¢. Pour un systeme causal,
h(t) =0 pour t < 0. Si M, K et C sont symétriques, il en est de méme de H et h.

Dans le domaine temporel, la relation entrée-sortie est définie sous la forme d’un produit
de convolution et s’écrit :

x(t) = / T h(t - () / T B — )dr = bt (2.9)

o0 — 00
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> Décomposition modale

Passons aux coordonnées modales par le changement de variable suivant :
x(t) = Ey(t) (2.10)

ou E = (¢y,...,®,) est une matrice dont les colonnes sont les modes de vibration;

y(t) est le vecteur des amplitudes modales.

Dans ce cas, ’équation (2.1) devient :
MEy(t) + CEy(t) + KEy(t) = f(¢) (2.11)

En prémultipliant cette équation par 7 et en utilisant les relations d’orthogonalité (2.5),

on obtient I'équation :
diag(p,)¥(t) + E'CEy(t) + diag(uw?)y(t) = E'£(t) = p(t) (2.12)

ou p(t) est le vecteur des forces modales généralisées, représentant le travail des forces
externes sur les différents modes.
Si la matrice 27 CE est diagonale, 'amortissement est dit classique, proportionnel ou

normal. La fraction modale d’amortissement critique €; est alors définie par :

Sous cette condition, les équations modales sont découplées et I’équation (2.12) peut
s’écrire :
y(t) +2eQy (1) + %y (t) = p~'p(t) (2.14)

dans laquelle apparaissent les notations suivantes :
e = diag(e;) Q =diag(w;) p = diag(y;) (2.15)

La seule différence entre les équations (2.1) et (2.14), mis a part I’hypotheése d’amor-
tissement classique, est le changement de variable (2.10). Cependant, la réponse de la
structure est généralement dominée par les premiers modes et il est possible de limiter
I'intégration de 1’équation (2.14) & ces modes. Dans ce cas, comme l'indique I’équation
(2.10), la taille du vecteur d’état en coordonnées modales est largement inférieure a celle du
vecteur d’état en coordonnées structurales. Pour une excitation sismique, dont le contenu
fréquentiel est inférieur a 30 Hz, il est courant de limiter ’analyse aux dix premiers modes
alors que la structure peut contenir des milliers de degrés de liberté. Pour une sollicitation
au vent, la réduction peut encore étre plus drastique, vu le contenu fréquentiel tres réduit
du spectre du vent et étant donné que les premiers modes participent le plus a la réponse
dynamique de la structure.

L’équation (2.14) montre que la relation entrée-sortie, exprimée dans le plan fréquentiel,

entre les forces modales généralisées et les amplitudes modales s’écrit sous la forme :

Y (w) = H,,(w)P(w) (2.16)
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avec la matrice de transfert modale H,,(w) donnée par :

1
2

H,, =di .
() lag(ui[(wi — w?) + j2e;w;w|

(2.17)
A partir des équations (2.10) et (2.12), on peut obtenir le développement spectral de la
matrice de transfert en fréquence :

- ¢ib;

— (W] — w?) + j2ewiw]

[~w’M + jwC + K| ™! = (2.18)
dans lequel la somme s’étend sur ’entiereté des n modes. Dans le cas d’une excitation
couvrant une bande limitée de fréquences, le développement peut étre scindé en la contri-
bution des modes qui répondent dynamiquement (c¢’est-a-dire, les m modes qui se trouvent
dans la plage d’excitation) et la contribution des modes a haute fréquence qui répondent
statiquement :

S b:P; ~ b

2 , 1
[ ) ; (w2 — w?) + 52ewiw] o i

(2.19)

Notons que le calcul du deuxieéme terme de 'expression (2.19) ne nécessite pas la connais-

sance des modes a haute fréquence, vu que pour w =0, on a :

n T m T
> % =K '->" % (2.20)
immi1 Hii =1 HiWi
Des valeurs du coefficient d’amortissement modal ;, apparaissant dans I’équation (2.19),
sont données a titre indicatif [20, 99] :
> Pour les structures spatiales, le coefficient d’amortissement modal est généralement
de l'ordre de 0.1 & 0.5 %. Celui-ci est tres faible vu 'utilisation de composites, I’ab-
sence d’amortissement aérodynamique et le faible niveau de déformation.
> Pour les applications mécaniques (structures en acier, ... ), le coefficient d’amortis-
sement prend des valeurs de 1 & 2%, car d’une part, des dissipations ont lieu aux
jonctions et, d’autre part, ’amortissement augmente avec le niveau de déformation.
> Pour les applications de génie civil, le coefficient d’amortissement est d’environ 5 %
mais peut atteindre 20 % dans certaines conditions (diffusion d’onde dans le sol, ... ).
L’hypothese d’amortissement classique est souvent justifiée pour une structure faiblement
amortie mais peut étre sujette a caution lorsque ’amortissement devient plus important.
Daus le cas du systéme « poteau/luminaire », les valeurs de 'amortissement préconisé par
Van Dusen [118] sont particulierement faibles (0.05 & 0.5 %). Notons toutefois que des va-
leurs comparables ont été mesurées par Chiu [17] sur une tour métallique. De plus, a cet
amortissement structural vient généralement s’ajouter une contribution aérodynamique

qui augmente avec la vitesse du vent.
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> Réponse a une excitation aléatoire gaussienne, stationnaire et ergodique

Comme décrit dans la théorie des vibrations aléatoires [38, 70, 99], un processus aléatoire
stationnaire x(t) est indépendant de tout changement de l'origine des temps. La propriété
d’ergodicité permet de remplacer les moyennes statistiques par les moyennes temporelles
estimées a partir d’une réalisation unique du processus. En général, la majeure partie
de I'information contenue dans un processus aléatoire peut étre décrite par sa moyenne
et sa fonction d’autocorrélation. Toutefois, notons que ces dernieres suffisent a définir
completement un processus aléatoire gaussien. Cette hypothese est souvent justifiée par
le théoréeme de la limite centrale qui stipule qu’une variable aléatoire résultant d’une
superposition d’un grand nombre de variables élémentaires statistiquement indépendantes
tend a etre gaussienne, quelles que soient les distributions des variables élémentaires. La
moyenne et la fonction d’autocorrélation sont données par les relations suivantes :

+00
py = Elx(t)] = / xp,(x,t)dx = constante (2.21)

o0

+oo +oo
bunltnsts) = Ela(t)z(ts)] = / / 1@apa(y, 2o by — t1)daydey  (2.22)
— wa(tl_t2):wa(7—)

ou E[.] est défini comme étant l’espérance mathématique du processus considéré;
x, T1 et xy sont les valeurs aléatoires prises par x(t) respectivement en ¢, ¢, et ty;

ps est la fonction de densité de probabilité du processus aléatoire x(t).

On constate donc que pour un processus stationnaire, la moyenne est constante et la
fonction d’autocorrélation ne dépend que de la différence de ses arguments. Dans le cas
de deux processus aléatoires stationnaires x(t) et y(t), la fonction d’intercorrélation ne

dépend également que de la différence ¢, — t, et est définie par :

+00 +00
butits) = Elat)u®) = [ [ sumpaplonite - t)dody, (229
—o0 J—o00
= Ryt — t2) = Ray(7)
Dans la relation entrée-sortie (2.9), donnée pour un systéme a plusieurs degrés de
liberté, si les forces f(t) sont aléatoires (soit p entrées), il en est de méme des réponses
temporelles x(¢) (soit ¢ sorties). En en prenant I'espérance mathématique, on obtient :

p. = Elx(t)] = / bt — D) ElE()]dr (2.24)

o0

D’une fagon similaire, dans le cas ou le vecteur d’excitation est stationnaire, la matrice

de corrélation de la réponse s’écrit :

d)azw(tl;tQ) - E[X tl T(tZ ] (225)
+oo o0
_ / / h(t, — ) B[ (1) (r2)]bY (b — 7)dridrs
= / / h tl —7'1 Rff(Tl—Tg)hT(tQ—TQ)dTldTQ
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ol le symbole (07 représente 1'opérateur de transposition.

Les éléments de Rys(7) satisfont la relation de symétrie suivante :

Rfifj (T) = Rfjfi(_T) (2'26)

En prenant la transformée de Fourier de chaque composante de la matrice de corrélation
de lexcitation, on définit la matrice de densité spectrale de puissance (en anglais, Power

Spectral Density matriz et souvent notée PSD) de 'excitation comme suit :

+o0
<I>ff(w) = Rff(T)e_jm—dT (2.27)
1 +oo :
Rff(T) = %/ fo(w)ejmdw (2.28)

Ces deux équations sont appelées les relations de Wiener-Khintchine. Tous les auteurs
ne sont pas d’accord sur le coefficient % qui affecte parfois Ry¢(7) comme ici, ou parfois
®/r(w), mais ce n’est quune question de définition. Physiquement, la PSD décrit la
facon dont I’énergie du signal est répartie en fonction de la fréquence. Les p excitations
seront donc décrites par leurs auto et interspectres ®y, s, (w) rassemblés au sein d’une méme

matrice ®sy(w), de dimension p x p, qui d’apres la relation (2.26) sera hermitienne :
Oy (w) = @y (w) (2.29)

ou le symbole [1* représente le conjugué d’un vecteur ou d’une matrice.

Remarque : De la relation (2.28), on déduit :

o 1 +0o0 +0o0
Ry (0) =12 = — Pyr(w)dw :/ @y (2rf)df (2.30)

—0oQ —0oQ
oty £2 représente la moyenne quadratique du processus aléatoire f£(t).

Cette relation pourrait s’interpréter aisément si n’apparaissaient pas, dans le symbole
dintégration, des fréquences négatives. C’est pourquoi, en pratique, on préfére considérer
le spectre relatif uniquement aux fréquences positives, souvent noté Gpp(f), défini par
(tous les auteurs se rejoignent ici) :

“+oo

f2 = 0 Gy r(f)df (2.31)

On utilise généralement ® ;r(w) pour la formulation et plutét Gsr(f) pour les applications

pratiques. Entre les deux, on a la relation :

Gyr(f) =2®55(w) (2.32)

ou le coefficient 2 vient du domaine d’intégration, moitié pour Gr(f). Par contre, dans

le cas ou le coefficient % affecte plutot la relation (2.27), on a :

Gyr(f) = 4r®yp(w) (2.33)
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Parallelement a la relation (2.25), il est également possible de définir une matrice de

corrélation « réponse/excitation », telle que :

Gt ) = Ex(t)f(t)] (2.34)
_ / h(t, — ) E[f(r )£ (t2)]dr

+00
= / h(tl — Tl)Rff(Tl — t2)d7—1

o0

Tout comme 'excitation, la réponse pouvant étre décrite par une matrice de PSD, les
relations (2.25) et (2.34) permettent finalement d’écrire les relations entrée-sortie dans le

plan fréquentiel, sous la forme :
B, (w) = H(w)® () H (1) (2:35)
Pop(w) = H'(w) @y (w) (2.36)

ou ®,,(w) est de dimension ¢ x ¢;

®,(w) est de dimension ¢ x p.

Ces relations s’appliquent a toute matrice de transfert H(w) & condition que le systéme
soit linéaire et stable.

Dans une structure linéaire exposée a un champ de forces aléatoires, toute réponse r(t)
(déplacement, déplacement relatif, contrainte) peut étre reliée aux amplitudes modales

y(t) par une relation de la forme :
r(t) = bly(t) (2.37)
ol b est un vecteur constant définissant la réponse.

La PSD de la grandeur en question ®,(w) peut étre obtenue de la fagon suivante :

1. Calcul de la matrice de PSD de 'excitation modale :
p(t) =E'f(t) = Pyp(w) = ET(I)ff(“’)E (2.38)
2. Calcul de la matrice de PSD de la réponse modale :
Y(©) = Hu@)PW) = @,(w) = Hu@)@, H W)  (239)
3. Calcul de la fonction de PSD de la réponse souhaitée :

r(t) =bly(t) = &, (w)=b"®,,(w)b (2.40)
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ol les matrices ®,,(w) et ®,,(w), toutes deux de dimension m, sont carrées et hermi-
tiennes.

Il est bon de rappeler que "approche spectrale est basée sur les statistiques du second
ordre. Une fois connues, celles-ci caractérisent completement la réponse du processus dans
le cas d’excitations gaussiennes de moyenne nulle. Les différentes statistiques de la réponse
peuvent donc étre estimées a partir de ®,.(w) et de ses différents moments spectrauz. Ceux-

ci sont définis par la relation :

m; :/_ h |w['®, (w)dw (2.41)

o0

> La valeur RMS :
TRMS — /Ty (242)

Dans le cas d’un signal de moyenne nulle, la valeur RM S de r(t) est aussi égale a son
écart-type, souvent noté o,.

> La fréquence centrale :
1 /m
U= —y ] — (2.43)
21\ myg
Il s’agit de la formule de Rice définissant la fréquence autour de laquelle I’énergie est
concentrée dans la réponse.

> La bande passante :

2
my

§=4]1— (2.44)

Mo
Cette grandeur comprise entre 0 et 1 fournit une mesure de la dispersion de la PSD
autour de la fréquence centrale vy. Elle dépend donc de la largeur de bande du processus :
0 est proche de 0 pour un processus en bande étroite et proche de 1 pour un processus en
bande large.
> La valeur pic :
La valeur pic désigne la valeur extréme atteinte par le signal sur une durée d’observation 7.
Elle est reliée a la valeur RM S par le facteur de pic. Ce dernier est une variable aléatoire
dont plusieurs modeles permettent d’approcher par calcul la moyenne et I’écart type [99].
Un modele tenant compte de l'effet de la largeur de bande du signal sur le facteur de pic
est représenté par la relation suivante :

Eln] ~ \/2In(rN) + ﬁ% (2.45)

ou N = 2uT;
k=15(1—e1%)si§<0.5;
k=0094sid>0.5.

L’écart-type du facteur de pic n’est pas influencé par le parametre de largeur de bande §
et est donné par :

T 1
oln] ~ %\/ﬁ (2.46)
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Finalement, la valeur pic du signal est donnée par :

rpic = Trus(En] + koln]) (2.47)

ou le parametre k est choisi en fonction de la probabilité P(r < rp;c) souhaitée :

k=1 = P=841%
k=2 = P=9717T%
k=3 = P=999%

Comme on peut le voir, la procédure, résumée a la Fig. 2.2, est relativement simple
des que les matrices de transfert sont disponibles et que l’excitation a été définie. Mal-
heureusement, c’est ce dernier point qui s’avere étre le plus difficile pour la plupart des

problemes physiques.

MODELISATION

ELEMENTS FINIS
de la structure

gl

MODELISATION
DES EXCITATIONS

AMORTISSEMENT
MODAL

Analyse statique

e K=K, +K, ALEATOIRES
Analyse dynamique D (w)

B O)i E

Analyse spectrale

Matrice de transfert | Excitation modale
modale < =T -
H, (o) D, (0) =8 Pg(w)E

Réponse modale

A

@, (0)=H, (0)®,,(®) H (®)

U

REPONSE
P (0)=b"® (0)b

FiG. 2.2 — Analyse spectrale par la méthode des éléments finis
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2.3 Modélisation des effets du vent

2.3.1 DModele de vent a court terme
Vent turbulent

Au voisinage du sol, une couche de fluide, décélérée par la friction le long de la surface des
divers obstacles, apparait [47]. Elle porte le nom de couche limite et est caractérisée par
un écoulement de type soit laminaire (a faible nombre de Reynolds, R.), soit transitoire
(a R, intermédiaire), soit turbulent (a R, élevé). L’expression mathématique du nombre

de Reynolds est donnée par :
ul

R, = — 2.48
=Y (2.48)
ou u est la vitesse moyenne du vent (composante dans la direction du vent) ;

[ est une longueur caractéristique du corps plongé dans I’écoulement ;

v est la viscosité de air (=~ 1.67107°m?/s & 150 m au-dessus du niveau de la mer).

Par exemple, pour un poteau de 20cm de diametre, un vent de 10km/h (vitesse tres
fréquemment observée) génere un écoulement caractérisé par un nombre de R, d’envi-
ron 310% de sorte que, dans le probléme qui nous intéresse, la couche limite peut étre
considérée comme turbulente. Par contre, au-dessus de la couche limite terrestre, a partir
d’une altitude z,, dite du gradient [19], la turbulence est faible et la vitesse horizontale
du vent est approximativement constante selon la hauteur (Fig. 2.3). Elle porte le nom
de vitesse du gradient u, et est déterminée par le champ de pression atmosphérique et les
forces de Coriolis engendrées par la rotation de la terre. La hauteur du gradient dépend,

comme on peut le voir, du site considéré, défini par sa rugosité.

600
itesse du gradient
0.40
450 |- UocZ
89 Vitesse du gradient
0.28
_ UoczZ
E 300 }-
N 77
150 61
42
32
0 ﬁ ¢ QBQ['D fo XY

F1a. 2.3 — Profil de vitesse du vent moyen en fonction de la rugosité du site [19]

Le vent dans la couche limite atmosphérique sera modélisé hors du sillage immédiat
d’obstacles tels que buildings, foréts, ... Ce vent porte le nom de naturel (par opposition
au vent modifié€). Le modeéle mathématique caractérisant la vitesse turbulente au voisi-
nage du sol est un modele probabiliste construit par traitement statistique de mesures

expérimentales.
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L’analyse de la vitesse du vent dans la couche limite atmosphérique, sur une longue
période de temps, met en évidence plusieurs échelles de fluctuations. La répartition du
contenu énergétique du vent est représentée a la Fig. 2.4. La partie de la figure corres-
pondant a des périodes supérieures a une heure représente les variations saisonnieres et
journalieres. Une partie importante de 1’énergie est également concentrée sur une période
de 'ordre de la minute. Celle-ci correspond a 1’échelle de temps des mouvements turbu-

lents. Le trou présent dans la distribution d’énergie, pour des périodes comprises entre

hiver

vent
violent

2N
\{ent S~
‘Ieger ~-

YA \
Cycles/h 10°  10°  10° 10" 1 100 100 100 10°
| | I | |

Période 1an 1 jour 1 h 10min. 1 min. 1 sec.

F1G. 2.4 — Répartition spectrale du vent (courbe de Van der Hoven) [98]

une heure et dix minutes, confirme la possibilité de traiter les fluctuations de vitesse a
court terme comme stationnaires. Dans le repere structural e, (ox yz) représenté a la
Fig. 2.1, la vitesse instantanée existant en un point p de ’espace, a un instant ¢, s’écrit
sous la forme [19] :

Vi(p,t) = Vi(p) + Vi(p, 1) (2.49)

ot V,(p) est le vecteur des vitesses moyennes au point p;
V' (p,t) est le vecteur des fluctuations de V,(p,t) autour de sa moyenne V,(p).

Si l'on fixe la vitesse moyenne du vent, on obtient un modele a court terme de la vitesse
instantanée qui rend compte des fluctuations rapides dues a la turbulence atmosphérique.
Notons que, conventionnellement en météorologie, la vitesse moyenne du vent est ob-
servée sur une période égale a 10 minutes [12, 106, 108]. Ceci se justifie compte tenu de

la répartition spectrale du vent illustrée a la Fig. 2.4.

Remarque : Si ["on considere les variations lentes de la composante moyenne de la vitesse
et de son orientation, on obtient un modéle a long terme. Dans ce cas, la vitesse moyenne
et l’orientation du vent sont considérées comme des variables aléatoires qui englobent les
variations saisonnieres et journalieres. L’établissement d’un tel modele nécessite donc la
définition préalable d’un modele météorologique décrivant I’évolution de la vitesse et de

son orientation sur une année de référence.
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La structure étant décrite dans le repere ey, il peut étre judicieux de représenter la
vitesse du vent dans un repere relatif e, (o, y, 2,) dont I'axe oz, coincide avec la direction
du vent moyen, comme représenté a la Fig. 2.5. La vitesse instantanée du vent s’exprime

facilement dans ce repere sous la forme :

Vo(p,t) = Vu(p) + Vi (p, t) = (ulp) + ' (p,t))es, + V' (p, t)ey, + w'(p,t)e,,  (2.50)

ou u est 'unique composante de la vitesse moyenne du vent dans le repeére (o, y, 2,) ;
u', v' et w' sont les trois composantes de V! (p, t) dans le repere relatif;

€.,, €y,, €;, sont les vecteurs associés aux directions ox,, oy, et 0z,.

FiG. 2.5 — Vitesse instantanée du vent en axes relatifs

Le repere relatif est relié au repere structural par la transformation suivante :
e, = R,e, (2.51)

ou R, représente la matrice de transformation exprimant les composantes du repere relatif
dans la base structurale. Cette transformation décrite a la Fig. 2.5 se décompose en deux
rotations : une rotation azimutale o; autour de I’axe 0z et une rotation zénithale oy autour
du nouvel axe oy = oy,. Ces deux rotations permettent de traiter le cas général d’un vent
attaquant une structure suivant une incidence quelconque. La matrice de transformation

R, s’écrit dans ce cas sous la forme :

cos(aw) cos(ay)  cos(ag)sin(ay)  sin(az)
R, = — sin(ay) cos(ay) 0 (2.52)

—sin(ag) cos(ay) —sin(ay)sin(ay) cos(ay)
De meéme, on trouve la matrice de transformation inverse R, telle que :

e, = R,e, = Re, (2.53)
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En résumé, la modélisation a court terme consiste, d’une part, a décrire le profil de
la vitesse moyenne u(p) et, d’autre part, a modéliser les turbulences u'(p,t), v'(p,t) et

w'(p, t) par un processus stochastique.

> Description du profil de la vitesse moyenne dans la couche limite atmosphérique

Le profil de la vitesse moyenne dans la couche limite atmosphérique dépend essentielle-
ment, pour une altitude donnée, de la rugosité du terrain, comme illustré a la Fig. 2.3.
La direction du vent moyen, décrite par les angles «; et as, ne change pas de maniere
appréciable avec l'altitude. Notons qu’en général, la vitesse moyenne du vent dans la
couche limite est supposée horizontale, si bien que ay est souvent nul. Le profil de vitesse

peut étre modélisé par la loi de puissance [17, 80, 98] :

u(z) = u, <:—g>a = uyg (%)a (2.54)

ou z est l'altitude du point considéré, exprimée en metre ;
a est la constante de la [0 de puissance qui dépend de la rugosité du terrain;

u1p est la vitesse moyenne de référence.

La vitesse upp est définie par son module et sa direction moyenne «;. Son module représente
la moyenne de la composante horizontale de la vitesse du vent, mesurée sur une période de
10 minutes, a une hauteur de référence de 10 m au-dessus du sol, dans un site de référence
météorologique caractérisé par une rugosité de classe II. Les valeurs expérimentales re-
latives aux variations des parametres z, et a avec la rugosité du site sont données au
tableau 2.1. La direction moyenne «a; est mesurée simultanément sur la méme période de
temps que la vitesse.

Une formulation alternative, également souvent utilisée, est la loi logarithmique, décrite

plus en détails aux références [9, 98].

Type de site Description a |zm]| x |C,
I mer, grand plan d’eau 0.12 250 0.001 8
II rase campagne (site météo) 0.16 300 0.005 7.7
11 zone rurale avec obstacles 0.2 350  0.008 6.9
IAY zone urbanisée, industrielle ou forestiere | 0.3 400 0.015 6
\Y centre des grandes villes 0.4 500 0.05 4

TAB. 2.1 — Classes de rugosité et parametres du modele a court terme [21]

> Description spectrale de la turbulence atmosphérique en un point

Considérons les fluctuations aléatoires de la composante longitudinale de la vitesse du
vent. L’énergie du processus aléatoire u'(p,t) est proportionnelle & u'?(p,t). L’écart-type
de cette composante turbulente o, varie peu avec la hauteur et augmente avec la rugosité

du terrain, modélisée par la constante K. Il vérifie la relation approximative :

Oy = Kum (255)
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L’énergie de la composante turbulente u'(p,t) de la vitesse du vent est décrite dans
le domaine fréquentiel par sa densité spectrale de puissance mesurée sur une période de
dix minutes, pour laquelle I’hypothese de stationnarité du processus peut étre formulée.
Dans la zone fréquentielle d’intérét pour I’étude dynamique de la réponse des structures

soumises au vent, la densité spectrale peut étre approximée par une fonction universelle

fGuwlf) _ <f_L> (2.56)

U0

du type :

ou f est la fréquence exprimée en [Hz];
Guw (f) est la densité spectrale de puissance unilatérale (0 < f < +00);
L est une échelle de turbulence (mesure de la taille moyenne des tourbillons) qui dé-

pend de la rugosité du site et dont 1'unité est le metre.

De nombreuses formes ont été proposées dans la littérature [40, 98, 111]. Nous retiendrons
tout particulierement le modele de Davenport [19, 20], couramment utilisé pour simuler les
effets du vent turbulent en un point de l'espace [2, 65, 82, 135]. Dans le systeme d’unités

MKS, il s’écrit sous la forme :

2
1200
4XU%0 ( uwf>

e ()"

ol x est une constante dépendant de la rugosité du terrain (tableau 2.1).

Par comparaison avec ’équation (2.56), on note que la relation (2.57) implique une
indépendance de 1’échelle de turbulence L par rapport a l’altitude. En calculant 1’écart-
type o, de la densité spectrale de puissance décrite en (2.57) et en le comparant a la

relation (2.55), on peut exprimer le parametre K en fonction de x :

K = /6x (2.58)

La Fig. 2.6 (a) illustre le modele de Davenport pour différentes valeurs de la vitesse
de référence du vent wig. On remarque que l’énergie d’excitation est essentiellement
concentrée dans la plage de fréquences [1072,107!] Hz, de sorte que les premiers modes
de vibration de la structure soumise au vent se situent le plus souvent dans la queue de
la PSD. Par conséquent, il faut s’attendre a ce que la réponse de la structure comprenne
une composante quasi-statique importante.

Dans le logiciel d’éléments finis Samcef [102], la PSD d’excitation doit étre exprimée
en [%], ot Ug caractérise I'unité de 'excitation appliquée a la structure (accélération ou
force). En considérant par convention la relation (2.33), la densité spectrale de puissance

unilatérale, exprimée en fonction de la pulsation w (0 < w < +00), devient :
2
2 (600
dyui, (ml‘;)

9\ 4/3
600
o (14 (22))

Do (@) = (2.59)
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; 2
“Zi’js] sera multipliée par 27 afin de I'exprimer en [Z—Iz]

Pour étre complet, le processus d’excitation doit etre corrigé d’un terme de cohérence

De méme, la PSD de réponse |

spatiale. Celui-ci décrit la corrélation qui existe entre les turbulences en deux points dis-
tincts, p; et p;, de l'espace. Intuitivement, on peut se rendre compte que plus ces points
sont distants, moins le niveau de dépendance d’un processus par rapport a l'autre est
important. Dans le cas du systéme « poteau/luminaire », vu son caractere tres élancé, on
ne considérera que la cohérence du vent dans la direction verticale. Celle-ci obéit a une

loi exponentielle de la forme :

Cur; (i Py @) -
\/(I)u;u; (pia w)q)u;u; (pj= w)

(2.60)

ou ¢ et 7 sont les indices des points d’altitudes respectives z; et z; ;

C, est la constante de corrélation verticale (tableau 2.1).

On constate, tout d’abord, que plus la constante de corrélation C, est élevée, moins la
cohérence est importante. Cette constante est reliée a la longueur de corrélation dans la

direction verticale par la relation :
o 211,10

FfC

A (2.61)

Elle signifie que la largeur approximative des rafales est de 'ordre de Cl de la longueur
d’onde “%, associée a la fréquence considérée f, pour la vitesse de référence uqp.

On constate aussi, Fig. 2.6 (b), que la cohérence entre turbulences en deux points
distincts de I'espace est d’autant plus proche de I'unité que la pulsation de l'excitation

est faible ou que, pour une fréquence donnée, la vitesse de référence uo est élevée.

(b)
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F1G. 2.6 — Modele de Davenport pour différentes vitesses du vent uyg : (a) Densité spectrale
de puissance unilatérale (y = 0.005) ; (b) Cohérence spatiale selon I'axe vertical (C, = 7.7)

entre deux points distants de 0.25m
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En combinant les relations (2.59) et (2.60), la densité spectrale de puissance croisée,
pour des fluctuations dans le sens du vent moyen entre les points p; et p;, s’écrit finale-

ment : )
4XU%0 (M)
U0 W O lzi—z;
( N s (2.62)
wll+ <M> >
TU10

Les expressions des densités spectrales de puissance unilatérales et croisées pour les

Dy (W) =

1ol
L)

fluctuations verticales et latérales sont données a la référence [111].

Tourbillons de Von Karman

Lorsqu’un corps non profilé est placé dans un écoulement subsonique, il nait autour de
ce corps une couche limite qui, tout comme la couche limite atmosphérique entre le sol
et I'altitude du gradient, assure la continuité des champs de pression et de vitesse entre
le corps et I’écoulement non perturbé. La zone de haute pression, créée par l’écoulement
aux alentours du bord d’attaque du profil, provoque la séparation de la couche limite en
deux, de part et d’autre du point de stagnation. Pour un certain régime d’écoulement,
caractérisé par le nombre de Reynolds R., la dépression régnant a l’arriere du corps est
telle que les deux couches limites se décollent du profil pour former le sillage. La différence
de vitesse existant entre les filets fluides internes et externes de la couche limite crée de
la vorticité dans le sillage. Les tourbillons ainsi largués dans le sillage vont interagir avec

la structure et induire des vibrations.

> Nature du sillage en fonction du régime de I’écoulement

L’évolution de la nature du sillage avec le régime de I’écoulement est représentée, pour un
barreau cylindrique, a la Fig. 2.7. On distingue essentiellement six régimes d’écoulement
différents [7, 11, 101, 111] :

1. Re < 5, 'écoulement ne se sépare pas.

2. 5 < Re < 40, une paire de tourbillons fixes se forme juste derriere le cylindre.

3. 40 < R, < 150, les tourbillons s’allongent jusqu’a se détacher du profil pour former
un sillage laminaire et périodique.

4. 150 < R, < 300, le sillage, précédemment laminaire, devient turbulent (régime de
transition).

300 < R, < 3105, lesillage est complétement turbulent et les fréquences de largage
des tourbillons sont bien définies (régime subcritique).

5. 310% < R, < 3.510%, la couche limite est turbulente, les fréquences de largage
des tourbillons sont en bande large, les tourbillons sont nettement plus étroits et
désorganisés (régimes critique et supercritique).

6. 3.510°% < R, le sillage retrouve une allure turbulente et les tourbillons sont & nou-

veau organisés (régime transcritique).
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Si 'on reprend l'exemple traité précédemment pour illustrer le caractere turbulent de la
couche limite atmosphérique, a savoir un poteau de 20 cm de diametre soumis a un vent
de 10km/h, sur lequel est maintenant fixé un luminaire de forme cylindrique de 50 cm
de diametre, on constate que les sillages engendrés (RPO* ~ 310%, Rlvminaire ~ 810%)
sont tous deux définis par un régime subcritique (4). Dans ce cas, la structure entiere
sera soumise aux vibrations induites par son sillage. Par contre, pour une vitesse de vent
de l'ordre de 40km/h (RPo ~ 105, Rlemineire ~ 3105), le régime de 1'écoulement au-
tour du luminaire devient critique (5) et l'effet des tourbillons ne se fera plus sentir que
sur le poteau. Notons encore qu'un sillage de tourbillons ne se réorganiserait au niveau
du luminaire que pour une vitesse moyenne du vent d’environ 400km/h (RP*@v ~ 106,
Rluminaire ~ 3 510%). Le poteau serait cette fois plongé dans un écoulement critique. Tou-
tefois, les pointes maximales du vent et a fortiori les vitesses moyennes, mesurées lors
de diverses observations météorologiques en Belgique [12, 106, 108, 112, 115, 116] n’at-
teignent jamais des valeurs aussi élevées. De méme, les vitesses extrémes recensées sur le
territoire des Etats-Unis sont de 'ordre de 150 a 250 km /h pour les ouragans [42, 110, 111].
Seules les tornades les plus séveres présentent des vitesses de vent entre 400 et 600 km/h
[111]. Ce cas de figure, extraordinaire et treés localisé, ne sera pas pris en considération
dans ce travail car il serait illusoire de vouloir dimensionner un luminaire afin qu’il résiste

a de telles sollicitations.

(1) % R, <5
==

@ ‘/@ 5<R, <40
v

40 <R, < 150

@ __./@3\ 150 < R, < 300
U 300 <R, <3 10°
A

(5) % 310° <R, < 3.5 10°
\/"‘—"

(6) —%\%\O 0 0 3.510° <R,

Fic. 2.7 — Evolution du sillage d'un profil circulaire en fonction du régime

de ’écoulement [64]
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Dans les régimes de transition et subcritique, la fréquence de largage des tourbillons,
appelée aussi fréquence de Strouhal, est proportionnelle a la vitesse de I’écoulement wu
divisée par le diametre équivalent D du profil considéré :

u
fs = 575 (2.63)

ou S, est une constante de proportionnalité, sans dimension, portant le nom de nombre de
Strouhal. Ce nombre est propre au profil étudié et reste constant pour une large plage de
R, (Fig. 2.8). L’indétermination du nombre de Strouhal pour le régime critique se traduit
par des fréquences de largage de tourbillons en bande large.

7\
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FiG. 2.8 — Evolution du nombre de Strouhal en fonction du régime de I’écoulement pour
un corps cylindrique de section circulaire [64]

> Description spectrale de la turbulence du sillage en un point

Tout comme la turbulence atmosphérique, le sillage d’une structure plongée dans un
écoulement subcritique (300 < R, < 310°) est un phénomene aléatoire. Il est donc
représenté par sa densité spectrale de puissance.

Un premier modele, basé sur des observations expérimentales réalisées en soufflerie, a
été proposé par Vickery [7, 125, 126, 127]. Il s’applique a des structures élancées de section
circulaire ou carrée. Dans ce modele, la densité spectrale mesurée est approchée par une
fonction gaussienne centrée sur la fréquence de largage des tourbillons. En un point de la
structure, elle s’écrit :

uf A

\/7_1—52]051 ‘

ou u; est la vitesse moyenne du vent au niveau du point considéré;

Gsisi(f) = (2'64)

fs, est la fréquence de Strouhal en ce méme point;

B; est un parametre de largeur de bande de la turbulence, donné par :

Bi = \/53 +2 <K5fl°> (2.65)
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avec K, constante de rugosité du terrain, définie par la relation (2.58);
Bo € [0.05,0.1], de sorte que U'intensité de Gy, (f) soit maximale pour 5y = 0.05.

La Fig. 2.9 (a) illustre le modele de Vickery pour différentes valeurs de la vitesse de
référence du vent wuig. On remarque que I’énergie d’excitation est cette fois concentrée
dans une plage de fréquences, [10°,10%] Hz, nettement plus élevée que celle caractérisant
la turbulence atmosphérique. Une coincidence entre la fréquence de largage des tourbillons
(tableau 2.2) pour laquelle I’énergie du phénomene est maximale et 1'une des fréquences
de résonance est donc tout a fait possible en certains points de la structure. Le tableau 2.2
montre également que, dans I'exemple traité, le régime de I’écoulement reste subcritique,
domaine de validité du modele présenté.

Une alternative au modele de Vickery a été proposée par Solari [117]. L’analyse de
résultats expérimentaux a en effet montré que l'utilisation de la relation (2.64) fournissait
une bonne concordance entre densités spectrales mesurées et calculées au voisinage de la
fréquence de Strouhal, mais conduisait, comme illustré aux Fig. 2.9 (a) et (b), & une sous-
estimation du spectre dans les basses et hautes fréquences. Afin d’éviter cet inconvénient,
la densité spectrale corrigée s’écrit :

2_ PBi(1-0.6482)f
¢ (0.964-0.3535;) f2,

212 2
1— (1= 0.6452) 5| +2.5662(1 — 0.6457) 4

U

Gosi(f) = (2.66)

Elle s’exprime facilement en fonction de la pulsation w (0 < w < o0) en la divisant
simplement par 27. Notons encore que les relations (2.64) et (2.66) ont des valeurs RM S
identiques.

Un terme de cohérence spatiale, selon la direction verticale entre deux points p; et p;,

peut également étre défini :

i = cos(@lA)e*(%)2 (2.67)

ou ) =2/3 et 5 = 3, pour une section circulaire;

A= % avec D;;, le diametre moyen entre les points p; et p;.

Les coefficients 6, et 6, sont reliés a la longueur de corrélation dans la direction verticale
par la relation :

A= o/

26(%)2

ou A, s’exprime en diametre et est proche de 'unité pour une section circulaire.

(2.68)

L’évolution de la cohérence spatiale en fonction de la distance séparant les points p; et p;
est représentée a la Fig. 2.9 (¢). Comme pour la turbulence atmosphérique, la cohérence
vaut 'unité lorsque les points sont confondus et diminue lorsque l’écart entre ceux-ci
augmente. Par contre, a partir d’'une certaine distance, la cohérence devient négative

avant de tendre vers une valeur nulle. Ce signe négatif est dit au cosinus apparaissant dans
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F1G. 2.9 — Description spectrale de la turbulence du sillage en un point p; (site I, z; = 5m,
D;=02m, by = 0.05, S, = 0.22) : (a) PSD unilatérale de Vickery pour différentes

vitesses ujg; (b) PSD unilatérale de Solari pour différentes vitesses uig; (c) Cohérence

spatiale selon la direction verticale en fonction de la distance entre les points p; et p;

(DJ:DZ, 91 - %, 92:3)

o [ku/h]
10
20
30
40
o0
60
70
80
90

Re, [/] | fs, [Hz]
3.010* 2.7
6.010* 5.5
8.910% 8.2
1.210°  10.9
1.510°  13.7
1.810° 16.4
2.110° 19.1
2.410° 218
2.710° 246

TAB. 2.2 — Nombres de Reynolds et fréquences de Strouhal pour I’exemple de la Fig. 2.9
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I'expression (2.67) et caractérise deux processus, globalement en opposition de phase, bien
que faiblement corrélés.
En combinant les relations (2.66) et (2.67), la densité spectrale croisée, engendrée par

le sillage entre les points p; et p;, s’écrit finalement en fonction de la pulsation w :

Dy, (@) = /Py (@)D, (@) 7y (2.69)

Remarque : Lorsqu’un corps, plongé dans un écoulement, se déforme de facon appréciable
sous l’action des efforts aérodynamiques, ces déflections, en perturbant les conditions aux
limites de l’écoulement, modifient les forces agissant sur la structure qui a leur tour vont
influencer la déformation. L’aéroélasticité est la discipline qui traite de ces phénomenes
pour lesquels linteraction entre forces aérodynamiques et mouvements de la structure est
significative. De tels phénomenes sont souvent qualifiés d’instabilités aéroélastiques car les
forces aérodynamiques agissant sur le corps résultent de son propre mouvement et sont
par conséquent auto-excitées. Dans le cas du largage de tourbillons, on a constaté qu’il
était tout a fait possible qu’il y ait coincidence entre fréquences de Strouhal et fréquences
de résonance de la structure. Dans une telle situation, des observations ont montré que
la réponse pouvait croitre de facon importante et la structure commencer a interagir for-
tement avec l’écoulement. Le largage des tourbillons est alors controlé par la fréquence
propre de la structure et cette synchronisation reste insensible a de petites fluctuations
de la fréquence de Strouhal. Il s’agit du phénomene de « lock-in » [111] qui peut étre
stmulé en majorant, d’une part, la longueur de corrélation des sollicitations, et d’autre
part, soit en majorant le coefficient de portance induit, soit en introduisant un coefficient
d’amortissement aérodynamique négatif. Cependant, le mécanisme de [’excitation étant
tres complexe, les coefficients de majoration souvent difficiles a obtenir et les résultats
fortement dépendants de la modélisation choisie, le phénomene de « lock-in » ne sera pas

pris en compte dans la modélisation des sollicitations engendrées par le vent.

Modele aérodynamique linéarisé

Afin de compléter la modélisation des effets du vent sur le systeme « poteau/luminaire »,
les densités spectrales de vitesses, représentées par les relations (2.62) et (2.69), seront
transformeées en densités spectrales de forces et moments en vue de leur introduction dans
le logiciel d’éléments finis Samcef. Cette opération se réalise facilement, connaissant les
propriétés aérodynamiques du corps plongé dans I’écoulement et la vitesse relative entre
le vent et la structure.

La vitesse relative, exprimée en axes relatifs e, (0x, y, 2,), est la différence des vitesses

absolues du fluide et de la structure. Elle s’exprime sous la forme :
u(p) + u'(p, 1) iy (p, t)
Vr(p7 t) = U’(pa t) - yv(p; t) (270)
w'(p,t) Zo(p,t)
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Son module au carré, intervenant dans 1’évaluation des forces aérodynamiques, s’écrit :

VA2 =0 + 2uu’ +u? + 02 + w? — 2[(u+ )iy + 05y +w's,) + 32 + 92 + 22 (2.71)

2 12

En négligeant les termes u'?, v, w'?, @2, 42, 22

. . I /- 13 2
< ainsi que u'z,, v'y, et w'z, devant u®, le

carré de la vitesse relative se linéarise sous la forme :
IV |]? =~ u® + 2uu’ — 2ui, (2.72)

Il s’exprime donc finalement comme une somme de trois termes :

1. La contribution statique de la vitesse moyenne du vent. Ces sollicitations chargent
statiquement la structure qui se déforme de maniere élastique mais n’induisent au-

cune vibration.

2. La contribution dynamique de la turbulence atmosphérique dans le sens du vent

moyen, qui est source de vibrations.

3. La contribution dynamique du mouvement relatif fluide-structure dans le sens du
vent moyen. Les sollicitations instationnaires engendrées sont de type aéroélastique
et sont responsables de ’apparition d’un amortissement aérodynamique. Celui-ci
est stabilisant pour les déplacements de la structure dans le sens du vent moyen
mais, pour les mouvements transversaux, il peut prendre une valeur négative pour

certains angles d’incidence et conduire a une instabilité [20].

Lorsqu’un corps est placé dans un écoulement, il est soumis a des forces aérodynamiques
dont la résultante s’exerce en un point appelé foyer aérodynamique. Dans le repere lié au
vent e,, la résultante des forces aérodynamiques f,(ay, as, p, t) peut se décomposer en une
force de trainée F , dirigée dans le sens du vent moyen, et deux forces de portance Fj,
et F,,, normales a la direction du vent moyen. La position du foyer aérodynamique varie
avec 'incidence de I’écoulement et est par conséquent inconnue a priori. Pour pallier a cet
inconvénient, les forces aérodynamiques seront supposées agir en un point fixe de la struc-
ture, par exemple son centre de gravité. Puisque le foyer ne coincide pas nécessairement
avec ce point de référence, il nait un couple aérodynamique m,(ay, s, p,t) dont les com-
posantes dans le repere relatif e, sont M, , M, et M, (Fig.2.10). En supposant que la
structure ne modifie pas I’écoulement incident et que ses caractéristiques aérodynamiques
soient mesurées dans 1’écoulement stationnaire défini par u(p), chaque composante de la
résultante des forces aérodynamiques, en un point p de la structure, peut étre calculée

par la relation suivante [47] :

Fk(alv a2, P, t) = Qf(p7 t) [S(p)cfk(p)]al,az (2'73)

ou k est la composante considérée dans le repere e, (x,, y, ou 2,);
S(p) est la surface, au point p, projetée perpendiculairement a la direction du vent;
Crr(p) est le coefficient de force en p (Cy, : trainée, Cy,, et Cy,, : portances);
ay et ag sont les angles d’azimuth et d’élévation ;

Q(p,t) est la pression dynamique en p, dans I’écoulement non perturbé, telle que :
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1
Qs(p,t) = ip(u2 + 2uu’ — 2ui,), (2.74)

avec p, la masse volumique de lair.
De meéme, les composantes de la résultante des moments aérodynamiques, au point p,

s’écrivent sous la forme :

Mj, (alv a2, Ps t) = Qm(pv t) [V(p)cmk(p)]al,az (275)

ou V(p) est le volume de référence associé au point p;
Cruk(p) est le coeflicient de couple en p, autour de l'axe x,, y, ou zy,;

Qm(p,t) est la pression dynamique réduite aux contributions statique et turbulente :

Qm(pt) = %p(u2 + 2uu’), (2.76)

En scindant les contributions statique ((°%), turbulente ((J%") et aéroélastique ((J%°),
les résultantes des forces f,(ay, az, p,t) et moments m,(ay, as, p, t) s’écrivent finalement

sous la forme :

fv(ala Qy, P, t) - f;tat(ala Oég,p) + fiurb(ala G, P, t) + fgéro(ala Qy, P, t) (277)

mv(ala Qy, P, t) - mztat(ab a27p) + mf}urb(al, Q, P, t) (278)

ou les différents termes sont développés ci-apres.

FiG. 2.10 — Composantes de la résultante des forces et moments aérodynamiques en axes
relatifs

> Contribution statique de la vitesse moyenne du vent

£ (o, a,p) = Fil'e, + Fi'e, +F:'"e, (2.79)

- %pu?(p)[S(p)Cf% (p)]ahm €, +

%qu (p) [S(p)cfyv (p)]al,az eyv +
1

§ﬂu2 P)[S®)Crz, (P)]os 0z €2,
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m; (o, 0,p) = M"e,, + M e, + M e, (2.80)
1

= §pu2 (2)[V ()Crna, (p)]a1,a2 €, t

1

5/’“2 (V) Crny, (P00 €y, +

1

5[)71:2 (p) [V (p)szv (p)]al o2 €z,

Ces forces et moments, décrits dans le repere relatif e,, peuvent encore étre rassemblés
au sein d’'un méme vecteur de chargement et exprimés dans la base structurale e; par le

vecteur £5 (ay, ag, p) :

R! 0 fotat
fStat(a17a27p) = [ 0 RT] ( mstat ) (281)
5 a1,o2,p

(4

ou Ry est la matrice de transformation (3 x 3), donnée par 'équation (2.52);

0 est une matrice (3 x 3) identiquement nulle.

> Contribution dynamique de la turbulence atmosphérique

£ (0, 00, p, ) = Fley, + Fl'e,, + F'e,, (2.82)
= pu(p)u'(p,)[S(P)Cra, (P, €0, +
pu(p)u' (p, ) [S(P)Cry, (P)]ar 0z €y, +
pu(p)u' (p,t)[S(P)Crz, (P)as,as €20

m""(ay, ay,p,t) = M;f;rb €., + M;’v”b e,, + MZJ”” e, (2.83)
= pu()d' (p, ) [V (P)Crna, (D)) 00 €5, +
pu(p)u' (p, )V (P)Cry, ()]ay 0z €y, +
pu(p)u'(p, )V (P)Crz, ()] ar a0 €2,

En introduisant le processus aléatoire adimensionnel £(p, t), tel que :

§(p,t) = (2.84)

les composantes des vecteurs de forces et moments, décrits par les relations (2.82) et
(2.83), s’écrivent :

Fturb(aba%p, t) = puZ(p)f(p, t)[s(p)cfk(p)]a1,az V}%Tb(alaa%p)g(p; t) (285)

Mturb(ala a2, P, t) = pu2(p)§(p, t) [V(p)omk(p)]al,az = ﬁr%b(ala O‘27p)§(p7 t) (2'86)

turb

ou v et viwrb définissent respectivement les intensités de la composante & de la force et

du moment.
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Comme pour la contribution statique, les efforts aérodynamiques turbulents peuvent

etre exprimés dans le repere structural e, :

RZ“ 0 plurb
fturb(a17a2;p7 t) = [ 0 R ] < V{urb ) f(p, t) (287)
s m ar,ae.p

turb(

= Vv a17a27p)§(p7 t)

La densité spectrale croisée de la vitesse, entre les points p; et p;, peut étre rendue adi-
mensionnelle en introduisant le processus aléatoire (2.84) dans son expression (2.62). On

obtient, pour les pulsations strictement positives, I’expression suivante :

2
b ()
Die; (W) = - T (2.88)

N
win <1+(gg°;;))

Finalement, la matrice de densité spectrale croisée des efforts aérodynamiques turbulents,

entre les points p; et p;, est obtenue en se référant a la définition de la fonction d’inter-
corrélation (2.23) ainsi qu’a celle de la densité spectrale de puissance (2.27), de sorte que

I'on trouve :

B (w) = v B () (2:89)

Il s’agit d’une hypermatrice dont chaque élément (i,j) est lui-méme, une matrice de di-

mension 6 x 6.

> Contribution dynamique du mouvement relatif fluide-structure

£ (@, g, py 1) = F;f”’ €, +F“é”’eyv —|—F“é“’ e, (2.90)
= —pu(p)Zy(p, t)[S(p)Ctz, (P)|ar,0r €2, +
—pu(p)io(p, )[S(P)Cry, (P)]as s €y, +
—pu(p)iv(p, 1)[S(P)Crz, (D)o as €2,

En se limitant aux degrés de liberté de translation, les équations différentielles (3) du

mouvement de la structure, écrites en axes structuraux, deviennent :

RIfI°(py, t)

ay,02

Mi(t) + Cx(t) + Kx(t) = R{f;ér?(pj,t) = o x(1) (2.91)

szgém (p% ) t)

Q1,02

);

ou j est l'indice du point considéré sur la structure discrétisée (1 < j <

w|3

n est le nombre total de degrés de liberté;

C‘;jirt‘j[2 est la matrice d’amortissement aérodynamique, non-diagonale a priori;

x(t) désigne le vecteur des vitesses nodales de translation dans le repere e;.
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On constate donc que la prise en compte des charges aérodynamiques revient simple-
ment a apporter une correction a la matrice d’amortissement structurale. Or, dans un
logiciel d’éléments finis tel que Samcef, 'amortissement a prendre en compte, lors d’un
calcul de réponse dynamique a une excitation aléatoire, doit étre introduit pour chacun
des modes de vibration retenus. Considérant I’équation (2.13), 'amortissement modal to-

tal el peut donc s’écrire comme la somme de Pamortissement modal structural ¢; et

aéro .

aérodynamique ;" :

T T aé
ot _ $LCb:  BICEED e (2.92)
2w 2w

ou ¢ est 'indice associé au mode propre de pulsation w; et de masse généralisée ;.

L’importance relative des forces constituant la relation (2.90) dépend de la forme et
de l'incidence du corps. Pour des structures non profilées, les forces de portance sont
généralement d’un ordre de grandeur inférieur aux forces de trainée. Dans un tel cas,
les composantes selon les directions e,, et e, peuvent étre négligées et le terme restant
caractérise approximativement ’amortissement aérodynamique stationnaire dans le sens

du vent moyen. L’équation (2.91) s’écrit alors :

{USCf:vv }plkpl (t)

Mx(t) + Cx(t) + Kx(t) = —p {uSCf%'}pjicpj (1) (2.93)

{USCf:vv }p% kp% (t)

1,02

ol X, (t) est le vecteur des vitesses nodales de translation, au point p;, dans le repere e,.
De plus, si pour chaque mode de vibration, on considere la structure comme étant un
systeme global a un seul degré de liberté, caractérisé par sa pulsation w; et sa masse
généralisée f1; (liée au degré de liberté du point p; pour lequel le mode est normé),
I'équation (2.93) conduit a une expression approchée de ’amortissement modal introduit

par le mouvement relatif fluide-structure :

aéro ﬁﬁzpj[é;cjfwv]alya2
' 2wipi

£ (2.94)
ot [SC s, ]ar .0 €st le coefficient de trainée appliqué globalement & la structure;
Uy, est la composante de la vitesse du vent moyen en p;, orientée selon le degré de li-

berté associé a la masse généralisée ;.

Un amortissement aérodynamique n’est par conséquent calculé que pour les modes dont
la direction de prédilection coincide avec 'une des composantes du vent moyen en axes

structuraux.
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> Contribution dynamique des sollicitations du sillage

La théorie développée pour simuler I'effet des tourbillons de Von Karman s’applique es-
sentiellement aux corps de section circulaire, voire carrée [117]. Dans ce cas, le foyer
aérodynamique et le centre de gravité sont confondus, de sorte qu’aucun couple n’est
généré. Par contre, le sillage induit sur la structure une force de portance aléatoire orientée
transversalement a ’écoulement incident. Comme illustré a la Fig. 2.11, seule la compo-
sante de la vitesse moyenne du vent, normale a ’axe longitudinal du corps cylindrique,

intervient dans le calcul de la force d’excitation. Ceci suppose implicitement qu'un vent

moyen, parallele a cet axe, ne sera pas générateur de tourbillons.

I ka

FiG. 2.11 — Excitation induite par le sillage sur un corps de forme cylindrique

Pour la configuration décrite a la Fig. 2.11, la force de portance générée sur la structure

par le sillage s’écrit :

fi¥ (a1, 00,p,t) = FFc(p,t)e., (2.95)

= %pui(p) [S(p)éfo (p)]al,az §(p, t)elv

— 1/}’“ (a1, az, p)s(p, t)e,,

ol u,(p) est la composante de la vitesse moyenne du vent normale a la structure;
C 2, (p) est le coefficient de portance RM S, inhérent aux sollicitations du sillage;
¢(p,t) est un processus aléatoire adimensionnel, stationnaire et de moyenne nulle;

V}]k (o, g, p) représente U'intensité de la force de portance dans les axes liés au vent.
Zv

La force de portance dans le repere structural est obtenue, comme précédemment, en
appliquant a la relation (2.95), la méme matrice de transformation que celle utilisée dans
I'équation (2.87) :

R 0 vk
ka(Oé]_,O[Q,p,t) = [ ° ] ( / ) g(p7t) (296)
a1,a2,p
1 4
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En veillant a substituer les vitesses normales wu,,, et u,; aux vitesses moyennes u; et u;
apparaissant dans la relation (2.69), la densité spectrale croisée du processus aléatoire

adimensionnel ¢(p, t) s’écrit sous la forme :

Do () = —— By, () (2.97)

U, Un,

Finalement, la matrice de densité spectrale croisée des efforts aérodynamiques du sillage,

entre les points p; et p;, est donnée par :

v v vk?
(I)fzkfj (w) = Vik’/j]C (I)§i§j (W) (298)

Il s’agit d’une hypermatrice dont chaque élément (i,j) est lui-méme, une matrice de

dimension 6 x 6.

Résultante des sollicitations éoliennes

Les charges aérodynamiques sont introduites dans le logiciel d’éléments finis Samcef [102]
sous leurs formes finales, décrites par les relations (2.81), (2.89) et (2.98). La méthode
de calcul de la réponse d’une structure linéaire soumise aux sollicitations du vent est
résumée a la Fig. 2.12. Le cadre en traits discontinus représente I’analyse spectrale déja
détaillée a la Fig. 2.2. La méthode de calcul débute par I’estimation éventuelle de 'amor-
tissement modal aérodynamique qui vient s’ajouter a I’amortissement modal structural.
La contribution statique de la vitesse moyenne du vent ne générant aucune vibration, elle
peut étre traitée indépendamment des contributions dynamiques. Les buts de ’analyse
statique sont essentiellement de :
> Calculer la déformée du systéme « poteau/luminaire » soumis aux charges statiques
(charges aérodynamiques auxquelles s’ajoute 'effet du poids propre de la structure).
> Vérifier la tenue du systeme lorsqu’il est soumis a de telles sollicitations.
> Déterminer la matrice de raideur géométrique K,, permettant de tenir compte d’une
éventuelle modification de raideur suite au chargement.
> Connaitre les contraintes moyennes dans le luminaire, lorsqu’un modele éléments
finis est disponible.
Finalement, vu leur nature différente, les sollicitations dynamiques engendrées par
le vent turbulent et les tourbillons de Von Karman sont supposées indépendantes. Le
systeme étant linéaire, I’excitation résultante est obtenue en sommant les densités spec-

trales de puissance de la turbulence et du sillage :
By, (w) = B (w) + B () (2.99)

A cette excitation est associée une réponse de la structure égale a la somme des réponses
obtenues séparément lorsque le systeme est soumis, d'une part, aux turbulences et, d’autre

part, aux tourbillons de Von Karman :

P, (w) = O (w) + PF(w) (2.100)
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Les buts de 'analyse dynamique sont essentiellement de :
> Vérifier la résistance du systeme « poteau/luminaire » a 'action du vent.
> Calculer la réponse (accélération ou déplacement) du systeme « poteau/luminaire »
au droit de la fixation et du centre de gravité du luminaire.
> Déterminer la carte des contraintes dans la piece portante du luminaire, lorsqu’un
modele éléments finis est disponible.
Les simulations ont été réalisées sur base de données enregistrées principalement par
I Institut Royal Météorologique de Belgique (IRM ). Dans un premier temps, un modele de
vent a court terme a été considéré afin de simplifier la procédure de calcul et de réduire
la durée d’obtention des résultats. Un modele a long terme, plus complet mais également
plus couteux en temps de calcul, ne sera appliqué au cas-test industriel du luminaire Super
Saturne qu’une fois la méthodologie correctement mise au point.
Le modele a court terme envisage toutefois les deux situations suivantes :

> L’effet journalier d’'un vent moyen

La contribution d’un vent moyen appliqué durant ’entiereté de la durée de vie sou-
haitée du luminaire, soit 20 ans, est prise en compte. Afin d’obtenir un modele
conservatif, le maximum des vitesses moyennes de référence w9 pour ’ensemble du
territoire belge a été retenu [12, 106]. Comme le montre le tableau 2.3, cette va-
leur peut fluctuer en fonction de la période d’observation considérée. Connaissant la
vitesse de référence du vent, le modele de Davenport décrit par la relation (2.59),
permet de déterminer I'intervalle de variation de la valeur maximale de la turbulence
u'(t). Notons que la valeur maximale décrivant cet intervalle est donnée par ’équation
(2.47) alors que la valeur minimale s’obtient en remplacant dans cette méme rela-
tion, I’addition par une soustraction. La vitesse instantanée maximale w,q,(t) est
finalement obtenue en ajoutant a la vitesse de référence wug, 'intervalle de variation

de u! . (1).

max

> L’effet de tempétes occasionnelles

La contribution de phénomenes occasionnels, tels que de fortes tempétes, est aussi
prise en compte. Une premiere estimation de la vitesse moyenne du vent caractérisant
ces événements est obtenue en considérant les vitesses extrémes (40 a 70m/s) re-
censées aux Etats-Unis [42, 110, 111]. Comme indiqué au tableau 2.3, on obtient
de la sorte une vitesse moyenne d’environ 36 m/s. Malheureusement, les références
citées ne donnent aucune indication sur la durée et la fréquence d’apparition d’une
telle vitesse. Une seconde caractérisation de la vitesse moyenne du vent associée aux
tempétes a pu étre obtenue grace aux enregistrements réalisés par I’/RM lors de la
tempete d’octobre 2002 qui provoqua de sérieux dégats sur ’ensemble du territoire
belge (arbres déracinés, toits envolés, . ..). La vitesse moyenne maximale relevée par
les anémometres, situés a une hauteur de 10 m en divers sites météorologiques, est de
19.6 m/s sur une période de 10 minutes [108]. La simulation prédit une valeur maxi-

male de la vitesse instantanée comprise entre 30.2 et 36.2m/s. Ces valeurs peuvent
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Fia. 2.12 — Méthode de calcul de la réponse d’une structure linéaire soumise au vent

Effet journalier
1963-1972

[m /5]

Effet journalier
1985-1996

[m /5]

Tempéte
U.S.A.
[m/s]

Tempéte
27/10/2002
[m/s]

Données météo

g (1) 7.5 10.2 36.0 19.6
Simulations
ul .. (1) (2) (3.5 — 5.5] 5.0 — 7.9] [20.5 — 31.8]  [10.6 — 16.6]
Umaz(t) = (1) + (2) [11.0 — 13.0] [15.2 — 18.1] [56.5 — 67.8]  [30.2 — 36.2]
Durée 20 ans 20 ans inconnue 9 heures (x10)
TAB. 2.3 — Données météorologiques du modele de vent a court terme dans le

cas des sollicitations journalieres (vent moyen) [12, 106] et occasionnelles (tempétes)
[42, 108, 109, 110, 111]

10h
31

11h
28

12h
32

13h
29

14h
31

15h
30

16h
29

17h
27

18h
27

Uz (t) [M/s]

TAB. 2.4 — Pointes maximales du vent en fonction de I'heure de la journée lors de la
tempéte du 27 octobre 2002 sur la Belgique [108]
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étre comparées aux observations effectuées pendant les 9 heures durant lesquelles
la tempéte a sévi (tableau 2.4). On observe un bon accord entre les prédictions du
modele de Davenport et les mesures réalisées par I'/RM. De telles vitesses instan-
tanées ont une période de retour comprise entre 2 et 6 ans [109]. En ne retenant que
le cas le plus défavorable, le luminaire pourrait donc étre soumis au cours de sa vie

a dix de ces tempetes, soit au total, une durée de 90 heures.

2.3.2 Modele de vent a long terme

Une modélisation plus précise des excitations éoliennes nécessite ’utilisation d’un modele
a long terme. Dans celui-ci, I’évolution des parametres caractérisant le modele a court
terme (Iangle d’azimuth oy et la vitesse de référence wuyy) est envisagée sur une période
de référence qui, compte tenu de la répartition spectrale du vent illustrée a la Fig. 2.4,
est I'année. Le modele a long terme fournit donc les cas de charges aérodynamiques a
partir de la répartition annuelle de la vitesse moyenne du vent en force et en direction.
On supposera ensuite que les résultats obtenus pour cette année de référence peuvent
etre extrapolés a la durée de vie entiere de 'appareil. La prédiction des parametres du
modele a long terme, liée a 'occurrence des perturbations atmosphériques, peut se faire
en utilisant un modele météorologique statistique propre au site considéré, dans lequel ay

et ujg sont des variables aléatoires.

Modele a long terme de Sneyers

Un modele donnant la répartition en force et en direction du vent moyen pour les différents
mois de I'année a été développé par Sneyers [115] a partir de relevés météorologiques
relatifs au site d’Uccle (Bruxelles). Ces mesures fournissent, pour chaque mois et chacune
des directions, la fréquence des vents observée durant une période de référence déterminée
et ce pour des tranches croissantes de vitesse du vent. L’application la plus courante de
ces données est la prévision statistique, par exemple dans le cas de la conception de
structures ou de I'étude de problemes de pollution. Elles peuvent éventuellement servir
aussi a déterminer les responsabilités lors de dégats de tempeéte. Il faut toutefois garder a
I’esprit que, méme sous 'hypothese d'un climat stable, ces tableaux restent des données
aléatoires et que, par conséquent, on ne peut espérer obtenir des observations identiques
a partir de périodes de référence différentes.

Dans son étude, Sneyers [113, 114] a montré qu’il était possible d’ajuster un modele
statistique a I’ensemble des répartitions empiriques obtenues pour chacun des douze mois
de 'année, modele duquel on peut tirer, pour n’'importe quelle époque de ’année et n’im-
porte quelle direction (secteur), la probabilité associée a tout vent de force donnée. La
méthode utilisée consiste a représenter, d’une part, la probabilité d’un vent de direction
quelconque a l'aide d’une généralisation de la loi normale circulaire de Mises, dont les

parametres sont des fonctions périodiques de 1'époque de 'année, et d’autre part, les
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répartitions empiriques des vitesses du vent par une loi gamma incomplete, dont les pa-
rametres sont des fonctions périodiques a la fois de la direction du vent et de I’époque de
I’année.

Dans le modele de Sneyers, la rose des vents est subdivisée en seize directions de
référence dérivées des quatre points cardinaux et les moyennes horaires des vitesses du
vent s’échelonnent de 10 & 90 km/h par pas de 10 kim/h. Comme indiqué a la Fig. 2.13 (a),
chaque direction de référence est associée a un secteur de 22.5° centré sur la direction
géographique considérée. L’angle d’incidence «; du vent moyen attaquant la structure est
calculé par la relation suivante :

a = |a, — ag] (2.101)

ol a; est 'angle repérant I'axe ox du repere structural dans la rose des vents;

a, est 'angle d’incidence du vent.

Ces angles, représentés a la Fig. 2.13 (b), sont mesurés positivement dans le sens trigo-
nométrique, a partir de la direction Nord prise comme origine. Notons que l'angle d’in-
cidence du vent «, est associé a la direction cardinale majorée de 180°. Par exemple, un

vent d’Ouest (direction d’ou vient le vent) sera caractérisé par un angle «, égale a 270°.

(b)
N X
Y\\ 4 /./
S P
™ S b i E\(,X/I’

” ¢

F1G. 2.13 — Modele a long terme de Sneyers : (a) Directions de référence; (b) Définition

de I'angle d’azimuth «; dans la rose des vents

> Loi de probabilité des vents pour une direction et une époque donnée de I'année

Une généralisation de la loi normale circulaire de Mises permet de représenter cette pro-
babilité a I’aide d’une loi de répartition dont la densité de probabilité pour le mois j
(j =1,...,12) et la direction x, comptée a partir d’une origine placée au Nord dans le

sens N, NNE, ..., s’écrit sous la forme :

hi@,g)=—5 (2.102)
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ou ¢(x,7) = a1(j) sin(x) + by (j) cos(x) + az(j) sin(2z) + by(j) cos(2z)
ai(j) = —0.2891 — 0.1549sin(3j) — 0.0788 cos(3 ) + 0.0698 sin(F ) + 0.0892 cos(Fj)+
0.0643 sin(%5j) — 0.0814 cos(57)
bi(j) = —0.2476 4 0.0391 sin(%7) — 0.4519 cos(%;) — 0.0793 sin(357) — 0.0319 cos(37)
as(j) = 0.3720
by(j) = —0.1259
C = f% »i)dx vu que fo fi(z, j)dr =1

Par conséquent, la probabilité d’avoir un vent moyen dans le secteur ¢ (i = 1,...,16 =
N, ..., NNO) durant le mois j, s'écrit :
AGd) = [7 s (2103)
= (2i-3)

> Loi de répartition des vitesses du vent

La loi gamma incomplete est généralement bien appropriée pour représenter la répartition
des vitesses du vent. Une telle constatation a été faite a propos des pointes maximales jour-
nalieres du vent a Uccle [112] et on peut considérer qu’elle est valable pour les moyennes
horaires de la vitesse du vent. Dans ces conditions, des lois gamma ont tout d’abord été
ajustées aux répartitions de fréquence observées pour chaque mois et dans chaque secteur.

La densité de probabilité de la loi ajustée est donnée par la relation [113] :

1 _u
U,aleb

f2(uaaab): T CL)

(2.104)

avec u, la vitesse moyenne du vent ;

a et b, des parametres dont les estimations sont notées a et b.

Les estimations des parametres a et b sont déduites d’un traitement statistique des vitesses
observées et sont reliées par la relation :

Elu]

a

b= (2.105)
Celle-ci permet de rapporter les lois ajustées aux estimations de ’espérance mathématique
de la vitesse du vent Efu| (pour un secteur et un mois considérés) et du parametre a.
La loi de variation de la moyenne FE[u] en fonction du mois et de la direction peut
etre représentée a l’aide d’une analyse harmonique sélective de chacune des séries de

moyennes [113]. Ce procédé robuste permet finalement de déduire 'expression de Elu] :
. T .
Elu] = ag + a; s1n(gj) + by COS(gj) (2.106)

ot ag = 134.94 — 24.22 sin(%4) — 4.82 cos(§1) + 20.45 sin(57) — 5.29 cos(%1)
a; = 24.56 — 4.30sin(gi) — 2.10 cos(§4) + 6.79sin(5i) + 1.35 cos(%7)
by = 19.69 — 12.53sin(g17) — 7.54 cos(g4)
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La loi de variation du coefficient a en fonction du mois et de la direction peut étre
obtenue au moyen d’une analyse identique a celle menée pour Efu|. L’estimation proposée

par Sneyers [115], identique pour chaque secteur et chaque mois, vaut :
i = 2.038 (2.107)

On en déduit que pour chacun des douze mois et des secteurs, la moyenne E[u] caractérise
entierement la répartition statistique des vitesses du vent.

Par conséquent, la probabilité d’avoir une vitesse de vent de direction ¢, comprise dans
Vintervalle [10(k — 1),10k] km/h (k =1,...,9), durant le mois j, s’écrit :

10k
Fy(k, i, j) = / folu, 0, b)du (2.108)
10(k—1)

> Distribution du vent en force et en direction sur une année type

Finalement, la probabilité d’avoir un vent moyen dont l'intensité est comprise dans l'inter-

valle k, pour le mois j et le secteur 7, s’exprime par le produit des probabilités F| et Fj :
P(i,j, k) = F1(i, ) Fa(k, 4, j) (2.109)

La fréquence relative du vent moyen en force et en direction sur une année, exprimeée en

nombre de jours, peut étre représentée par une surface d’équation :
12
Py(i k) = Ns(G)P(i, 4, k) (1 = ¢;) (2.110)
7j=1

ot Ny(j) représente la durée du mois j, exprimée en jours;

¢; est la proportion de temps calme durant le mois j (= 5% pour chaque mois).

La Fig. 2.14 permet de constater que les vents dominants a Uccle viennent principalement
du Sud-Ouest et dans une moindre mesure du Nord-Est. Ils sont caractérisés par des vi-
tesses variant entre 10 et 30 kin/h. Pour des vitesses plus élevées, la fréquence de tels vents
chute rapidement. On peut également noter que 'orientation des vents a Uccle peut étre
extrapolée a I’ensemble du territoire belge, comme en témoigne, au tableau 2.5, I'implan-
tation des pistes des principaux aérodromes. Par exemple, la piste 05 — 23 de 'aéroport
de Bierset fait un angle de 230° (compté dans le sens horloger) avec la direction Nord. De
cette facon, durant une grande partie de I’année, les avions décollent et atterrissent face
au vent du Sud-Ouest. Un aéroport comme Zaventem dispose méme de plusieurs pistes
dont I'une, la 02-20, permet de profiter des vents du Nord-Nord-Est.

Simplification du modele de Sneyers

Tel que décrit au paragraphe précédent, le modele de vent de Sneyers présente 144 confi-

gurations différentes (9 vitesses pour 16 secteurs différents). Autant d’analyses spectrales
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Fi1G. 2.14 — Distribution du vent en force et en direction sur une année type pour le site
d’Uccle (modele de Sneyers)

Aérodromes Dénomination des pistes
Beauvechain 04-22
Bierset 05-23
Chievres 08-26
Florennes 08-26
Kleine Brogel 05-23
Koksijde 11-29

Melsbroek/Zaventem 07-25 et 02-20

TAB. 2.5 — Orientations des pistes des principaux aérodromes belges (document internet :

www. ailes-militaires-belges.be)

permettraient de simuler I’effet du vent sur une année de référence mais au prix d’un temps
de calcul trés important. Or, les systémes « poteau/luminaire » considérés présentent bien
souvent plusieurs axes de symétrie. Parmi les 144 configurations, certaines peuvent donc
étre considérées comme équivalentes du point de vue de ’orientation du vent. Si ’on choi-
sit arbitrairement un angle «g de 270° pour repérer la structure dans la rose des vents,
on remarque, Fig. 2.15 (a), que les différentes orientations du vent peuvent finalement se
réduire a trois angles d’azimuth «; différents :

> a; = 0°, auquel sont associés les secteurs ENE, E, ESE, OSO, O et ONO;

> ap = 45°, auquel sont associés les secteurs NE, SE, SO et NO;

>y = 90°, auquel sont associés les secteurs N, NNE, SSE, S, SSO et NNO.
L’angle d’élévation awn étant supposé nul, le modele de Sneyers simplifié est représenté a
la Fig. 2.15 (b) ou les probabilités associées aux orientations de méme angle o, et vitesse
uyo ont été additionnées. Le nombre de configurations différentes est ainsi réduit a 27. Le

tableau 2.6 permet de se rendre compte, plus précisément, de la durée associée a chaque
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couple de parametres (ujp, ;). On constate d’ores et déja que le modele a long terme
associe aux vitesses de tempétes (uyp > 19m/s) une durée nettement supérieure a celle
de la tempéte du 27 octobre 2002 (environ 40 heures par an par rapport a 9 heures tous
les deux ans). Il apparait aussi que la probabilité d’obtenir un vent dont la vitesse serait
supérieure a 25m/s peut étre considérée comme nulle. Cette constatation se retrouve
également dans les données météorologiques enregistrées par '/RM sur la période 1985-
1996 [107].

(b)

F1G. 2.15 — Modele de Sneyers simplifié : (a) Réduction du nombre de secteurs compte

tenu de la symétrie des systémes « poteau/luminaire » ; (b) Distribution cumulée du vent

Ujo a; =0° | g =45° | ag = 90°
km/h]  [m/s]
10 2.8 64 j 37 ] 46 j
20 2.6 48 j 30 j 41 j
30 8.3 18] 13 18]
40 11.1 6] 5] 7]
50 13.9 2] 2] 3]
60 16.7 19 h 20 h 1]
70 19.4 7h 8h 11 h
80 22.2 3h 3h 4h
90 25.0 1h 1h 2 h

TAB. 2.6 — Durée associée a un vent d’orientation et de vitesse données apres simplification

du modele de Sneyers



Chapitre 2. Modélisation de I’environnement vibratoire des luminaires 79

2.4 Modélisation des effets du trafic et de la dyna-

mique du pont

En plus de leffet du vent, le systéme « poteau/luminaire » installé sur pont est également
soumis aux vibrations induites par la dynamique du pont lui-méme. En effet, le vent, le
trafic routier, les piétons, ... sont autant de sources d’excitation capables de faire vibrer
le tablier du pont qui impose alors au poteau un mouvement aléatoire de type sismique.

Selon I'étude réalisée par Wu [132], le déplacement d’air produit par le passage d’un
véhicule a proximité du poteau est également une source de vibrations. Cependant, le
niveau d’accélération transmis a la structure étant, en général, nettement inférieur a celui
produit par le vent naturel, cet effet ne sera pas considéré dans le cadre de cette étude.

L’approche retenue pour modéliser ’excitation associée a la vibration du pont est sen-
siblement différente de celle présentée pour le vent. En effet, aucun modele mathématique
universel n’étant disponible pour représenter le phénomene, le choix s’est plutot porté sur
I’exploitation de mesures de vibrations réalisées sur un pont type. Il s’agit du pont Z24 qui
enjambe ’autoroute nationale Al entre Bern et Ziirich, en Suisse. La longueur totale du
pont est de 58 m avec une portée centrale de 30 m (Fig. 2.16). Construit en 1963, le pont
fut démoli en 1998, bien que ne présentant aucun probleme structural, pour céder la place
a un nouveau de largeur plus importante. Durant sa derniére année de vie, le pont Z24
fit 'objet d’un suivi continu et d’expériences destinées a ’endommager progressivement.
Le but poursuivi était de démontrer 'influence de 'endommagement sur la dynamique de
la structure et de valider des méthodes numériques permettant de le détecter [88, 89]. La
structure fut donc instrumentée au moyen de plusieurs accélérometres dont la position et
lorientation est indiquée a la Fig. 2.16. Ces mesures ont notamment été utilisées comme
cas-test lors du projet COST, organisé par le laboratoire Vibrations & Identification des
Structures, sur I'analyse dynamique des structures [81].

En comparant entre elles les réponses mesurées lorsque le pont Z24 est sollicité par son
environnement, ['accélération la plus élevée est observée dans la direction verticale en un
point situé a mi-longueur de la portée centrale. Le signal temporel et la densité spectrale
d’accélération en ce point sont représentés respectivement aux Fig. 2.17 (a) et (b). On
constate que les accélérations RMS (2.710 *m/s”) et PIC (1.710"%m/s”) y sont rela-
tivement faibles. La Fig. 2.17 (b) permet également de mettre en évidence la présence
d’un mode de vibration du pont a 3.8 Hz. Il s’agit du premier mode de flexion du tablier
représenté a la Fig. 2.18. Ce mode prédominant justifie I’accélération maximale observée

a mi-longueur de la portée centrale.
(m/s?)?
(rad/s)
un premier temps divisée par 27. Elle est ensuite introduite dans le logiciel d’éléments

Afin de Pexprimer en | |, la densité spectrale représentée a la Fig. 2.17 (b) est dans
finis Samcef [102] sous forme d’une accélération verticale imposée a la base du poteau.
La sévérité de cette excitation, caractéristique d’un pont tel que le Z24, sera comparée a

celle du vent au paragraphe suivant.
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Fi1G. 2.16 — Vue du pont Z24 et des différents points de mesures

x 10

s (a) (b)

Accélération [m/sz]
Accélération [(m/sz)Z/Hz]

0 100 200 300 400 500 600 700 01234567 8 91011121314151617
Temps [s] Fréquence [Hz]

Fi1G. 2.17 — Réponse en accélération du pont Z24 a mi-longueur de la portée centrale :

(a) Signal temporel; (b) Densité spectrale de puissance

F1G. 2.18 — Premier mode de vibration du pont Z24 (3.8 Hz d’apres [88])
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2.5 Exemples

Le processus classique de validation d'un modele consiste a confronter les résultats obtenus
a une solution théorique exacte. Or, celle-ci n’existe pas pour le probleme qui nous occupe.
C’est pourquoi les résultats de simulations sont plutot comparés aux mesures effectuées
par Van Dusen sur différents types de systémes « poteau/luminaire ». On s’assure ainsi
que les résultats de simulations sont en accord avec ’enveloppe des réponses définie par
Van Dusen et prise comme référence. Différents modeles de poteaux et luminaires, dont
les caractéristiques sont reprises au tableau 2.7, sont envisagés lors des simulations :
> Un systeme de type Super Saturne, représenté a la Fig. 2.19 (a), qui considere un lu-
minaire de méme nom en fixation latérale et son poteau. Cette configuration, jugée
critique par R-Tech/Schréder, n’a pas fait 'objet d’'une commercialisation impor-
tante, contrairement a la version du méme appareil, Fig. 1 (a), en fixation sommitale.

> Un systeme de type Rocade, illustré a la Fig. 2.19 (b), qui est trés couramment utilisé
pour I’éclairage routier et autoroutier.

> Un systeme de type Tortel, indiqué a la Fig. 2.19 (c¢), qui est caractérisé par un

design original et une esthétique recherchée.

Les effets de la densité du maillage, de la précontrainte statique et de 'amortissement
aérodynamique sont également étudiés.

Les données météorologiques étant enregistrées pour un site de référence (type II) dont
les parameétres sont définis au tableau 2.1, la réponse du systéme « poteau/luminaire »,
soumis au vent, est calculée pour de telles conditions. Comme mentionné précédemment,
la vitesse moyenne de référence uyg est, en général, supposée parallele au sol dans la couche

limite atmosphérique de sorte que l'angle d’élévation «y peut étre supposé nul.

2.5.1 Modele aérodynamique particularisé au poteau
Calcul de Pl’aire associée a un noeud

Le poteau étant discrétisé en éléments finis, les charges aérodynamiques sont reportées
aux noeuds de la structure. Ces charges sont calculées de facon a simuler la charge réelle
continue agissant sur la structure par un choix judicieux des aires de référence associées
a chaque noeud. Pour calculer 'aire associée au noeud 7, le poteau est partitionné en
cylindres dont la longueur est déterminée a partir des coordonnées moyennes des points
délimitant chaque portion, Fig. 2.20, soit :

dz,, — T +2$i+1 T +2$i1 (2.111)
dz, = 2 +2Zi+ L_ +221"1 (2.112)

La longueur dy,, est nulle puisque la structure est entierement définie dans le plan vertical

oxz. L’aire de référence associée au noeud ¢ est par définition la surface de la portion de
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Caractéristiques Type de poteau
Super Saturne Rocade Tortel
Géométrie
Hauteur totale [m] 8.0 10.0 8.3
Section circulaire octogonale circulaire
Diametre [m] - Hauteur [m] 0.172 - 0.00 0.220 - 0.00  0.280 - 0.00
0.060 - 8.00 0.110 - 6.90  0.160 - 2.75
Long. avancée?) /crosse(® /tige(® [m] 0.50(1) 2.50(2) 5.550)
Diam. avancée(!) /crosse® /tige®) [m] 0.060) [0.060,0.110)®  0.060¢)
Epaisseur [m] 0.003 0.005 0.005
Matériau
Type acier acier acier
E [N/m’] 2.110" 2.110" 2.110"
p [kg/m’] 7800 7800 7800
v /] 0.3 0.3 0.3
Luminaire
Masse [kg] 14.6 20.0 3.0
SCts,ler SCry, ey SCy2, | [m?] 0.140, 0, 0 0.024,0,0  0.018, 0, 0
SCrzylys SCrylys SCrzly [m?] 0.140, 0, O 0.168, 0, 0 0.020, 0, 0
SCiy,lzy SCry,lzy SCt2, s [m?] 0.140, 0, O 0.110, 0,0 0.070, 0, 0

Données communes

Variables

site (type II), ag =0

Uip, Q1,4 €

TAB. 2.7 — Caractéristiques des différents systémes « poteau/luminaire » utilisées dans

les simulations

e )

(@)

AN

y74\A /',X

(b)

F1G. 2.19 — Modeles éléments finis des systémes « poteau/luminaire » envisagés : (a) Type

Super Saturne; (b) Type Rocade; (¢) Type Tortel
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poteau normale a la direction du vent moyen. Cette aire n’est fonction que de 'angle

d’azimuth oy (puisque ay = 0) et s’écrit :

ou D; est le diametre moyen calculé sur la portion de poteau associée au noeud 7 ;

L; est la longueur de la portion de poteau associée au noeud ¢ et normale au vent.

Finalement, a partir des expressions des longueurs L; obtenues dans le cas de portions
verticales, Fig. 2.20 (a), et horizontales, Fig. 2.20 (b), la surface projetée perpendiculai-
rement a la direction du vent, pour une portion de poteau d’orientation quelconque dans

le plan oxz, s’écrit :

Si(ay) = Di\/(dzm)2 + (dxpy, sin(aq))? (2.114)
Z
@ * (b)
® i+l
S Z
e :%"l_!ﬂ 0
u! | X |“ i |l\ |
I @i !ldz, “ - ® : = : °
—a ] 1 Do\
- ::»| Wu
L !
L, =dz, L, = dx, sin(a,)

F1G. 2.20 — Calcul de la surface associée a un noeud : (a) Portion verticale (incidence
normale a l’axe du cylindre); (b) Portion horizontale (incidence oblique par rapport a

I'axe du cylindre)

Coefficients aérodynamiques

Le poteau étant découpé en portions cylindriques, il s’agit de déterminer les coefficients
aérodynamiques associés a chacune d’elles en fonction de l'incidence du vent. Les hy-
potheses suivantes ont été formulées :
> L’écoulement dans lequel les coefficients aérodynamiques sont estimés est station-
naire et subcritique (300 < R, < 310°).
> Les coefficients aérodynamiques sont invariants avec le régime de ’écoulement. Le
modele obtenu est par conséquent conservatif puisque, selon la référence [111], le
coefficient de trainée prend sa valeur maximale en régime subcritique.
Les poteaux métalliques les plus couramment utilisés présentent généralement une

section soit circulaire, soit octogonale. L’évolution des coefficients aérodynamiques avec
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I'angle d’incidence est représentée, pour de telles sections, aux Fig. 2.21 (a) et (b). On
constate que, dans le cas d’'une section octogonale ou circulaire soumise a un vent dont
I'incidence est normale a ’axe de la portion cylindrique, le coefficient de trainée peut étre
considéré constant (Cr,, = 1.2). Le coefficient associé a la force de portance générée dans
le plan de la section (CY,,) est toujours nul pour une section circulaire. Il I'est également
pour une section octogonale lorsque 1’angle d’incidence prend des valeurs de 0, 45 ou 90
degrés, vu la symétrie de la section. Par contre, si I'incidence est oblique par rapport a
I’axe du cylindre, le coefficient de trainée diminue et s’annule pour un angle de 90 degrés.
Une force de portance, dont le coefficient aérodynamique (Cy,,) atteint son maximum
pour une incidence de 45 degrés, est également générée selon la direction o0z,.

En ce qui concerne l'effet du sillage sur un corps de forme cylindrique (Fig. 2.11), la
référence [64] indique que le coefficient de portance (C;,,) prend généralement une valeur
RMS d’environ 0.2.

Les coefficients de force agissant au noeud 7 sont alors obtenus en multipliant les coef-

ficients aérodynamiques correspondant par 'aire de la surface associée au noeud i.

Y.

@) - ; N (b)

u X, ' ‘ ‘ ‘
s Gy, 1.24 X, |
M 1 (% igv ]
0.8} 1

-os} a [deg.] .

0 15 30 45 60 75 90
SR o [deg.]

Fic. 2.21 — Evolution des coefficients de trainée et portance avec l’incidence du
vent [47, 111] : (a) Section octogonale (incidence normale a I’axe du cylindre) ; (b) Section

circulaire (incidence oblique par rapport a I’axe du cylindre)

2.5.2 Modele aérodynamique particularisé au luminaire

Dans le modele aérodynamique considéré, le luminaire est concentré en un seul noeud,
simulant la position de son centre de gravité. Les coefficients de force structuraux de ’ap-
pareil sont supposés connus (mesurés en soufflerie ou estimés a partir de tables) pour les
trois incidences de vent paralleles aux directions structurales, soit un total de 9 coefficients
représentés a la Fig. 2.22. Les coefficients de force pour une incidence quelconque (o)

sont ensuite évalués de la facon suivante :
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1. L’écoulement moyen incident est décomposé en trois écoulements orthogonaux di-

rigés suivant les axes structuraux ey :

uy; = wucos(ay)cos(az) (2.115)
u, = wusin(a;)cos(ay) (2.116)
u, = usin(ag) (2.117)

2. Chaque écoulement produit des forces aérodynamiques de trainée et de portance

orientées suivant les axes structuraux.

3. La résultante des forces aérodynamiques exprimée dans la base e, est obtenue en
sommant, pour chaque direction structurale, les composantes des forces produites

par les trois écoulements.

Les coefficients de force aérodynamique exprimés en axes structuraux s’obtiennent en divi-
sant les composantes de la résultante des forces par la pression dynamique moyenne % pu?.

Ils s’écrivent :

SCrp(on, ) = cos?
SCry(oq,a2) = cos

SCr,(ar,az) = cos®(ap) cos?(az)SCy, |, + sin?(ay) cos® () SCy,, |, +  (2.120)

ot SCfy, |5, SCy,|; et SCy.,|; sont les coefficients de force aérodynamique du luminaire,
déterminés pour un vent parallele a I'axe structural j (j = z,y,2) et supposés connus.
Ces expressions générales se simplifient si, comme mentionné précédemment, on considere

I’angle d’élévation oy nul.

SC,, | A SC..l.
SC, |, é SC., I, S(Q l, ? vty SC,, |, E

\‘ : > H 5 \‘s 12
\\ : z \\ 1 s~~
y‘ SCfxle y y

e X
it - X o“—
MmN = .
u Snyv|y g " SCfZV|Z : u

Fic. 2.22 — Coefficients de force aérodynamique du luminaire dans le repere structural

pour une incidence du vent respectivement selon les axes ox, oy et oz
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Cette méthode est certainement moins précise que celle consistant a mesurer directe-
ment les coefficients de force pour l'incidence considérée mais elle permet cependant d’en
obtenir une estimation dans un délai tres bref.

En ce qui concerne Deffet du sillage sur le luminaire, aucune information n’étant dis-
ponible pour le coefficient de portance RMS a appliquer, la valeur caractéristique d’un
corps cylindrique (Cy,, = 0.2) sera majorée par un coefficient [2,2.5], de sorte que Cf,,
soit approximativement égal a [0.4,0.5] pour le luminaire.

Notons encore que les hypotheses formulées pour les coefficients aérodynamiques du

poteau sont également d’application pour ceux du luminaire.

2.5.3 Calcul de la réponse au vent d’une structure linéaire

Le calcul de la réponse d'un systéme « poteau/luminaire » soumis aux sollicitations
éoliennes est présenté de facon détaillée sur base du modele de type Super Saturne. Ce
modele sera a nouveau étudié par la suite, lorsque le luminaire, considéré pour l'instant
comme infiniment rigide, sera remplacé par un modele éléments finis plus réaliste. L’étude

sera toutefois complétée des résultats obtenus pour les systemes de type Rocade et Tortel.

Analyse statique

Le premier objectif de I'analyse statique est de simuler les effets de la gravité et de la
vitesse moyenne du vent sur la structure. Le tableau 2.8 reprend, pour différents cas de
charge, les déplacements observés au droit du luminaire et le maximum des contraintes
de flexion calculées, suivant deux plans structuraux, a la base du poteau ainsi qu’a la
jonction entre 'avancée horizontale et le mat, Fig. 2.19 (a).

D’une maniere générale, on constate que les contraintes et déplacements calculés en ces

points sont relativement faibles vis-a-vis, respectivement, de la limite élastique de I’acier

g [m/s”] g+ uig [m/s]
9.81 10.2 19.6
ay [deg ] ay [deg ]
0/180 45 /135 90 0/180 45 /135 90

Dép. [mm]

point 3z || ~77 | =21/ 155 -39, 115 —T.7|13.0/ 54 63/ m5 -T7.6

point 3 y 0.6 0.6 4.4 70 | 07405  146p5 241

point 3 z 36 | —25/47 —2944 —37| 04/_r5 —12/_g5 —4.0
Cont. [MPa]

point 1 1.9 1.9/5.6 264 A1 | 118,55 92, 147

point 2 16.8 16.8 168 168 | 167165 16.8/169 16.9

TAB. 2.8 — Analyse statique du systéme « poteau/luminaire » de type Super Saturne
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(227 MPa [25]) et de la taille du poteau (8 m). Les déplacements et contraintes a la base du
poteau augmentent avec la vitesse moyenne du vent et atteignent leur maximum pour une
incidence transversale (a; = 90°), pour laquelle la surface présentée au vent est également
maximale. Par contre, au niveau du point 2, I’état de contrainte est indépendant aussi
bien de la vitesse du vent que de son orientation. Par conséquent, seule la gravité y est
responsable du niveau de contrainte calculé. Telles que définies, des incidences de 0° et
dans une moindre mesure de 45° s’opposent a la flexion de la structure sous ’action de
son propre poids. L’effet s’inverse lorsque le vent attaque le poteau avec une incidence
soit de 135°, soit de 180° pour laquelle les contraintes les plus élevées sont observées.

Le deuxieme objectif de I’analyse statique est de prendre en compte 'effet du charge-
ment en apportant une correction éventuelle a la matrice de raideur, en vue de ’analyse

dynamique qui lui fait suite.

Analyse dynamique et amortissement aérodynamique

Dans un premier temps, la base modale caractérisant la structure est calculée et 1'effet de
la précontrainte statique sur les quinze premieres fréquences propres est mis en évidence.

On constate, tableau 2.9, que la gravité a pour effet d’assouplir tres légerement le systeme.

g /s’ | g+ [m/s]

- 9.81 10.2 19.6

ay [deg] | ay [deg ]

Mode 0, 45, 90 | 0, 45, 90
1 194 | 1.93 1.93 1.93
2 1.96 | 1.94 1.94 1.94
3 872 | 871 8.71 8.71
4 9.07 | 9.06 9.06 9.06
5 15.76 | 1576 | 15.76 | 15.76
6 1639 | 16.38 | 16.38 | 16.38
7 3214 | 3212 | 3212 | 32.12
8 34.76 | 34.75 | 34.75 | 34.75
9 60.37 | 60.36 | 60.36 | 60.36
10 || 65.23 | 65.22 | 6522 | 65.22
11 || 97.92 | 97.90 | 97.90 | 97.90
12 || 105.17 | 105.16 | 105.16 | 105.16
13 || 143.65 | 143.64 | 143.64 | 143.64
14 || 150.11 | 150.10 | 150.10 | 150.10
15 || 189.13 | 189.12 | 189.12 | 189.12

TAB. 2.9 — Fréquences de résonance du systéme « poteau/luminaire » de type Super

Saturne, exprimées en [Hz], en fonction de la précontrainte appliquée
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En effet, la différence relative la plus marquée est de I'ordre du pourcent et apparait
pour le second mode (le plus sensible a l'effet de la gravité puisque proche de la déformée
statique, Fig. 2.23). Par contre, l'influence de la précontrainte induite par le vent est
totalement imperceptible.

Une vue de la déformée associée a chacun des quinze premiers modes de vibration est
représentée a la Fig. 2.23. Le luminaire étant supposé infiniment rigide, il s’agit exclusi-
vement de modes d’ensemble du poteau. On remarque que les deux premieres fréquences
propres sont quasiment confondues et associées aux premiers modes de flexion, respecti-
vement dans les plans structuraux oyz et oxz. Les autres fréquences, bien distinctes, font
apparaitre, soit des modes de flexion d’ordre supérieur, soit des modes combinant flexion
et torsion du mat. On observe également qu’a partir du septieme mode, soit 32.12 Hz,
les déplacements au droit du luminaire diminuent fortement et ce point peut méme étre
considéré, pour certaines fréquences, comme un noeud de vibration.

Dans un second temps, 'amortissement aérodynamique est déterminé a partir de la
base modale identifiée, pour chaque vitesse et incidence du vent considérées. Les résultats
de calculs, résumés au tableau 2.10, montrent qu'un amortissement nul est obtenu pour
chaque mode dont la direction de prédilection est orthogonale a I'incidence du vent. Dans
les autres cas, on constate que ’amortissement aérodynamique augmente avec la vitesse
du vent mais décroit avec la fréquence du mode. Pour les basses fréquences, I’amortis-
sement aérodynamique est compris dans intervalle [1.0,5.5] % et est, par conséquent,
nettement supérieur a I’amortissement structural relevé par Van Dusen pour divers po-

teaux métalliques, & savoir [0.05, 0.5] %.

Résultante des excitations aléatoires

Comme la Fig. 2.6 (a) a permis de s’en rendre compte, le spectre d’excitation associé a
la turbulence atmosphérique présente un maximum aux tres basses fréquences. Dans ce
cas, la plage efficace d’excitation peut étre limitée aux quelques premiers modes de vibra-
tion de la structure, c’est-a-dire, comme le mentionne Van Dusen [118], aux vingt-cing
premiers Hertz. Par contre, il en est autrement de ’excitation induite par le sillage dont
le maximum apparait pour une fréquence de Strouhal nettement plus élevée, Fig. 2.9 (a).
La plus grande fréquence a laquelle des tourbillons sont observés dans le sillage de la
structure est reprise au tableau 2.11, en fonction de la vitesse moyenne du vent et de son
orientation. Compte tenu de ces résultats, une plage d’excitation commune a la turbulence
et au sillage a été définie en portant la borne supérieure de ’excitation a 55 Hz, dans le cas
d’une vitesse de vent de 10.2m/s, et a 75 Hz, dans le cas de la tempéte. Signalons que des
plages d’excitations identiques ont été définies pour les systemes de type Rocade et Tor-
tel. Notons encore que dans le but de définir ’excitation avec un maximum de précision,
les fréquences de résonance et de Strouhal, déterminées en chaque point de la structure,
figurent parmi les fréquences pour lesquelles la matrice de densité spectrale d’excitation

est calculée.
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uyp [m/s]
10.2 19.6
a; [deg] ay [deg.]
Mode 0 45 90 0 45 90
1 0.00 1.88 2.66 |0.00 3.62 5.11
2 281 1.99 0.00 | 540 3.82 0.00
3 0.00 0.00 0.00 | 0.00 0.00 0.00
4 0.00 0.26 0.37]0.00 0.51 0.72
5 0.00 0.82 1.16 | 0.00 1.57 2.22
6 0.00 0.00 0.00 | 0.00 0.00 0.00
7 0.00 0.38 0.54|0.00 0.74 1.04
8 0.15 0.11 0.00 | 0.29 0.20 0.00
9 0.00 0.20 0.29]0.00 0.39 0.55
10 0.10 0.07 0.00 | 0.19 0.13 0.00
11 0.00 0.14 0.20 | 0.00 0.27 0.38
12 0.11 0.08 0.00|0.21 0.15 0.00
13 0.00 0.11 0.16 | 0.00 0.22 0.31
14 0.27 0.19 0.00]0.51 0.36 0.00
15 0.29 0.21 0.00]0.56 0.39 0.00

TAB. 2.10 — Amortissements aérodynamiques, exprimés en [%], associés & chaque mode
de vibration en fonction de la vitesse et de 'orientation du vent dans le cas du systeme

« poteau/luminaire » de type Super Saturne

uyp [m/s]
10.2 19.6
a; [deg] a; [deg]
0 45 90 0 45 90
Poteau
mazx R, 6.8310* 6.8310* 6.8310* | 1.3110° 1.3110% 1.3110°
maz fs, [Hz] 36.09 36.09 36.09 69.35 69.35 69.35
Luminaire
R, 0.00 2.3210° 3.2710° 0.00 4.4510° 6.2910°
fs [Hz] — 3.00 — — — —

TAB. 2.11 — Régimes de l'écoulement et fréquences de largage des tourbillons de

Von Karman pour le systeme « poteau/luminaire » de type Super Saturne
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Parallelement au calcul des fréquences de Strouhal sur la structure, le régime de
I’écoulement est également déterminé en chaque noeud du poteau ainsi qu’au niveau
du luminaire afin de s’assurer que les conditions d’apparition des tourbillons sont bien
respectées (300 < R, < 310°). Le tableau 2.11 montre que le nombre de Reynolds relevé
sur le poteau est systématiquement inférieur a la limite de passage en régime critique.
Cela signifie que, pour les régimes considérés, I’entiereté du poteau sera soumise a leffet
des tourbillons, Fig. 2.24 (a). Le cas d’une incidence nulle est toutefois la seule exception
a cette regle car, dans une telle situation, la composante de la vitesse du vent normale a
la structure est nulle pour "avancée horizontale et le luminaire, de sorte qu’aucun d’eux
n’est sujet a effet du sillage, Fig. 2.24 (b). Au droit du luminaire, seul le régime défini
par une vitesse de 10.2m/s et une orientation de 45° est caractérisé par un nombre de
Reynolds autorisant 'apparition de tourbillons. Cette derniere remarque est propre au
cas du systeme de type Super Saturne car, pour les systemes de type Rocade et Tortel, le

luminaire subit 'effet des tourbillons de Von Karman quelle que soit la vitesse moyenne
du vent, tant que son incidence n’est pas nulle.
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F1G. 2.24 — Nombre de Reynolds en chaque noeud du systeme « poteau/luminaire » de
type Super Saturne :

(a) ujp =10.2m/s et ay = 90°; (b) uyp = 19.6 m/s et a; = 0°

Effet de la densité du maillage sur la réponse

Dans le cas de structures complexes présentant un grand nombre de noeuds, il serait peu
économique de vouloir définir la matrice de densité spectrale d’excitation a partir de cha-
cun de ceux-ci. Pour cette raison, I’excitation est souvent définie selon un second maillage
dont les noeuds représentent un sous-ensemble des noeuds de la structure. Toutefois, dans

le cas simple du systeme étudié, le poteau et le luminaire étant modélisés respectivement

par des éléments de poutre et au moyen d’une masse concentrée, le maillage d’excitation
coincide avec le maillage structural.
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Pour atteindre la convergence, la taille caractéristique du maillage d’excitation ¢ doit

satisfaire aux conditions suivantes [99] :

> 0 < longueur d’onde des modes contribuant a la réponse (6 <K \; = ﬁ)

ol ¢ est la vitesse du son dans le matériau considéré (5000 m/s pour lacier et I'alu-
minium).

> 0 < longueur de corrélation du processus d’excitation (6 < \,)

Vu la tres grande vitesse de propagation du son dans les matériaux métalliques, la
premiere condition est toujours vérifiée pour le cas qui nous occupe. En effet, la borne
inférieure sur ’ensemble des longueurs d’onde calculées a partir de la base modale iden-
tifiée est de 26 m. Or, la taille caractéristique des différents maillages utilisés lors des

simulations se compte en dizaines de centimetres, tout au plus.

En ce qui concerne la deuxieme condition, celle-ci n’est pas aussi facilement res-
pectée que la premiere. Pour s’en rendre compte, calculons par exemple au moyen de
la relation (2.61), la longueur de corrélation de la turbulence pour les quinze premiers
modes de vibration, en fonction de la vitesse moyenne du vent. Des résultats présentés
au tableau 2.12, il ressort que la longueur de corrélation est d’autant plus petite que la
fréquence est élevée ou que la vitesse du vent est faible. La deuxiéme condition ne sera
donc satisfaite sur 'ensemble des quinze premiers modes de la structure que si la di-

mension caractéristique 0 du maillage est inférieure a 14 mm. Si I'on se contente des dix

uyp [m/s]
Mode | 10.2 19.6
1 1.373  2.638
2 1.366 2.624
3 0.304 0.585
4 0.292  0.562
Y 0.168 0.323
6 0.162 0.311
7 0.083 0.158
8 0.076 0.146
9 0.044 0.084
10 0.041 0.078
11 0.027 0.052
12 0.025 0.048
13 0.018 0.035
14 0.018 0.034
15 0.014 0.027

TAB. 2.12 — Longueur de corrélation de la turbulence, exprimée en [m|, en fonction du

mode de vibration et de la vitesse du vent (C, = 7.7)
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premiers modes (plage d’excitation s’étalant de 0 a 75 Hz), la dimension caractéristique du
maillage autorisé augmente pour atteindre 41 mm mais reste relativement petite vis-a-vis
des dimensions du poteau. Afin de mettre en évidence 'influence de la densité du maillage
sur la qualité de la réponse spectrale obtenue, trois maillages de densité croissante ont été

étudiés (tableau 2.13). Le maillage fin, dont la longueur caractéristique 6 vaut 0.10 m, est

pris comme référence.

Erreur relative Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3

sur ’accélération (%] | 0 =0.50 [m] | 6§ =0.25 [m] | 6 = 0.10 [m]
point 3 x 10.02 —0.39 0.00
point 3 y 17.58 0.34 0.00
point 3 z 7.28 —0.38 0.00

o<\, modes 1 — 2 modes 1 —+4 modes1—6
Degrés de liberté 120 210 480
Temps CPU* [min. 3 13 180

TAB. 2.13 — Influence de la densité du maillage sur le calcul de ’accélération au centre de
gravité du luminaire (u;p = 10.2m/s et oy = 45°, *station HP-UX B2600)

On constate que le maillage grossier (§ = 0.50 m) présente, par rapport au maillage fin,
une erreur relative sur 'accélération au centre de gravité du luminaire variant entre 7.28 et
17.58 %, selon la direction considérée. Ces valeurs étant positives, la réponse obtenue avec
le maillage grossier est par conséquent supérieure a celle calculée au moyen du maillage de
référence. Quant au maillage intermédiaire (6 = 0.25m), lerreur relative calculée étant
inférieure au pourcent, la solution est pratiquement identique a celle obtenue avec le
maillage fin. Le nombre de modes pour lequel la deuxieme relation est vérifiée se chiffre,
respectivement par ordre croissant de la densité du maillage, a 2, 4 et 6 modes. Les
temps de calcul mentionnés au tableau 2.13 se réferent a I'analyse complete, telle que
décrite a la Fig. 2.12. Lorsque le maillage s’affine, on remarque que le temps de calcul
augmente dans des proportions nettement supérieures a celles du nombre de degrés de
liberté. Il ressort donc de cette analyse que le maillage intermédiaire semble étre un bon
compromis entre précision de la solution et temps de calcul. On constate également que
la solution obtenue au moyen d’un maillage grossier est conservative par rapport a celle
fournie par un maillage plus fin. En effet, a partir d’une certaine fréquence, la longueur
de corrélation est surestimée par un maillage grossier puisque la résultante nodale des
forces aérodynamiques est calculée sur une portion de poteau dont la longueur dépend de
la densité du maillage. L’effet de la sollicitation est, par conséquent, également surévalué.

Notons encore que d’un point de vue dynamique, I'erreur relative maximale observée
sur ’ensemble des fréquences de la base modale n’est que de 0.35% pour le maillage
grossier et 0.05 % pour le maillage intermédiaire. Les trois modeles présentés permettent

donc de calculer avec précision les fréquences et modes propres de la structure.
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Analyse spectrale de divers types de systémes « poteau/luminaire »

Les simulations, résumées au tableau 2.14, sont au nombre de quinze et font intervenir les
systemes « poteau/luminaire » de type Super Saturne, Rocade et Tortel. La réponse de la
structure, soumise a son environnement vibratoire, est présentée aux Fig. 2.25 (a) et (b).
Il s’agit des dispersions du pic d’accélération et de contrainte, estimées sur ’entiereté
de la plage fréquentielle d’excitation, respectivement, au centre de gravité du luminaire
et a la base du poteau. La borne supérieure de l'intervalle est obtenue au moyen de
la relation (2.47) alors que la borne inférieure est déterminée en remplacant 1’addition
apparaissant dans cette équation par une soustraction. Pour un parametre k valant 3,
la probabilité que la valeur pic soit effectivement comprise dans cet intervalle est de
99.7 % [38]. Les lignes horizontales en traits gras représentent les enveloppes définies par
Van Dusen a partir de Iensemble des mesures répertoriées (1g pour Paccélération et
35 MPa pour la contrainte).

De 'observation des Fig. 2.25 (a) et (b), il ressort les points marquants suivants :

> La majorité des simulations sont en accord avec les enveloppes d’accélération et de

contrainte définies par Van Dusen.
> La sévérité des sollicitations aérodynamiques dépend du type de structure considéré,
de la présence ou non de tourbillons agissant sur le luminaire, de la vitesse moyenne
du vent et de son orientation (simulations 1-3, 5-7 et 12-15).

> Le taux d’amortissement introduit dans le systeme influence fortement la réponse. Le
cas le plus conservatif étant celui pour lequel 'amortissement aérodynamique n’est
pas pris en compte (simulations 2, 4 et 7-9).

> La sévérité de l'excitation produite par le pont Z24 est tres faible et peut étre négligée
vis-a-vis des sollicitations éoliennes (simulations 10-11).

> Pour une méme vitesse de vent, la contrainte de flexion a la base du poteau est

relativement constante en fonction de l'orientation du vent.

Une fois la modélisation de I'effet du vent sur le systeme « poteau/luminaire » validée,
celle-ci permet de caractériser ’environnement vibratoire auquel le luminaire est soumis.
Les Fig. 2.26 (a) et (b) représentent les densités spectrales d’accélération, calculées au
niveau de la fixation du luminaire sur le poteau. On peut noter que dans le cas de la
simulation 2, la réponse est dominée par l'effet des tourbillons de Von Karman sur le
luminaire (pic de réponse a 8.71 Hz, selon la direction oz, pour le troisitme mode). Par
contre, dans le cas de la simulation 6, la réponse est due essentiellement a la participation

des deux premiers modes (pics de réponse a 1.93 et 1.94 Hz dans les directions oy et ox).

2.6 Conclusions

La prise en compte, des la phase de conception, de l'environnement vibratoire auquel

une piece mécanique sera soumise au cours de sa vie, devrait permettre au fabricant d’en
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Type de Ug e%] €
Simulation systeme [m/s] | [deg.] | [%]
1 Super Saturne  10.2 0 0.5
2 Super Saturne  10.2 45 0.5
3 Super Saturne  10.2 90 0.5
4 Super Saturne  10.2 45 0.05
) Super Saturne  19.6 0 0.5
6 Super Saturne  19.6 45 0.5
7 Super Saturne  19.6 90 0.5
8 Super Saturne  19.6 90 0.05
9 Super Saturne  19.6 90  0.05*
10 Super Saturne 722 0.5
11 Super Saturne 722 0.05
12 Rocade 10.2 90 0.5
13 Rocade 19.6 90 0.5
14 Tortel 10.2 90 0.5
15 Tortel 19.6 90 0.5

TAB. 2.14 — Valeurs des parametres utilisés dans les simulations de la Fig. 2.25 (¥gl°!l = ¢,

mais gl = g; + £%° dans les autres cas)
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F1G. 2.25 — Réponse du systéme « poteau/luminaire » soumis a son environnement vi-

bratoire : (a) Dispersion du pic d’accélération calculée au centre de gravité du luminaire ;

(b) Dispersion du pic de contrainte calculée a la base du poteau ( , enveloppe de

Van Dusen)
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Fic. 2.26 - Réponse du systéme « poteau/luminaire » de type Super Saturne
au droit de la fixation du luminaire sur l'avancée horizontale (---, direction ox;
-+ -, direction oy; ——, direction 0z) : (a) Simulation 2; (b) Simulation 6

assurer la tenue sur site et d’éviter ainsi de cotiteuses voire catastrophiques conséquences.
La personnalisation du produit a son environnement nécessite donc une bonne connais-
sance des sources éventuelles d’excitation. Leur représentation en vue d’une simulation

numérique est une phase importante de la méthodologie développée.

Dans le cas particulier des vibrations induites par les sollicitations éoliennes sur les
structures d’éclairage public, une représentation analytique de phénomenes tels que la
turbulence du vent et le largage des tourbillons de Von Karman est possible. La concor-
dance entre les résultats de simulations obtenus et les mesures expérimentales réalisées
dans le passé par Van Dusen [118] sur un grand nombre de systemes « poteau/luminaire »
différents permet de valider le modele développé. Par contre, en ce qui concerne les vi-
brations imputées a la dynamique des ponts ou viaducs, aucun modele analytique n’étant
disponible, c’est sur base de résultats expérimentaux enregistrés sur le pont Z24 que 'ex-
citation, de type aléatoire, a été déterminée. Les simulations ont toutefois démontré que
la sévérité de ces sollicitations pouvait étre négligée en comparaison a celle des excitations

engendrées par le vent.

Dans un premier temps, un modele de vent a court terme, représenté par deux vitesses
moyennes dont 'une caractérise I'effet du vent durant toute la durée de vie du luminaire et
I’autre prend en compte des phénomenes plus occasionnels et séveres tels que les tempétes,
a été considéré. Par la suite, le modele a long terme de Sneyers, décrivant ’évolution de
la vitesse moyenne du vent et son orientation sur une année type, sera retenu afin de
déterminer avec davantage de précision la sévérité de ’environnement vibratoire auquel

le luminaire est sounis.

Dans les exemples traités, les effets de la contribution statique du vent ainsi que ceux du

poids propre de la structure ont été discutés. S’ils influencent la répartition des contraintes
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dans le poteau, leur prise en compte lors du calcul des fréquences et modes propres de
vibration n’est pas fondamentale. Par contre, 'amortissement aérodynamique généré par
le mouvement de la structure dans I’écoulement s’est avéré étre un parametre important
dans le calcul de la réponse aléatoire. Il est en effet d’un ordre de grandeur comparable,
voire supérieur pour les premiers modes, a celui de 'amortissement structural mesuré
par Van Dusen sur des poteaux métalliques. Les simulations ont également montré que,
pour les vitesses de vent considérées, le poteau est systématiquement dans les conditions
requises pour le développement de tourbillons de Von Karman. Il en est autrement du
luminaire pour lequel la probabilité d’entrer en régime critique augmente avec la vitesse
de I’écoulement et la taille de I’appareil. Les sollicitations induites sur le luminaire lors de
I’établissement du sillage accentuent la sévérité de son environnement vibratoire.
Finalement, une étude visant a montrer I'effet de la densité du maillage sur la réponse
du systéme « poteau/luminaire » a été réalisée. La prise en compte des charges spectrales
continues sur ’ensemble de la structure étudiée, au moyen d’un modele éléments finis,
passe par une discrétisation des efforts a appliquer en chacun des noeuds. De ce fait,
I’exactitude de la solution dépend de la densité du maillage généré. L’étude montre que
les résultats obtenus avec un maillage grossier tendent a étre conservatifs vis-a-vis de ceux
obtenus avec un maillage plus fin. Un compromis, alliant précision de la réponse et temps

de calcul raisonnable, est donc a rechercher.






Chapitre 3

Sévérité d’un environnement

vibratoire

3.1 Introduction

Au cours de sa vie, un systeme mécanique est soumis a diverses sollicitations provenant
de 'environnement dans lequel il se trouve. Les contraintes induites dans la piece peuvent
provenir de vibrations sinusoidales, aléatoires et/ou de chocs. Pour s’assurer que le dimen-
sionnement réalisé est correct, la structure doit généralement subir, avant d’étre commer-
cialisée, des tests de vibrations en laboratoire selon des normes bien définies. Celles-ci, bien
que supposées représenter I’environnement réel de la structure le plus fidelement possible,
peuvent étre de sévérités tres variables. Par conséquent, la procédure la plus rigoureuse
pour définir la sévérité de différents environnements vibratoires serait d’évaluer leurs effets
réels sur ’équipement au moyen de tests expérimentaux ou d’un modele mathématique
de type éléments finis. Une telle procédure nécessite de pouvoir disposer assez tot dans
la phase de conception d’un prototype de la piece mécanique. Or, la plupart des travaux
relatifs a 'environnement doivent étre effectués indépendamment du matériel concerné,
soit au début du projet alors qu’aucun plan n’existe encore, soit lors de la qualification
afin de définir les conditions d’essais. C’est pourquoi, en ’absence d’'un modele précis et
représentatif de la structure, on utilise tres souvent le systéme mécanique le plus simple
possible, composé d'une masse, d'une raideur et d’un amortisseur (systéeme linéaire a
un degré de liberté) dans le but, soit de comparer la sévérité relative de divers environ-
nements vibratoires, soit d’élaborer une spécification. Dans le second cas, la démarche
suivie consiste a rechercher un test vibratoire, généralement de durée réduite, qui pro-
duise sur le modele simplifié les mémes effets que I'environnement réel. On suppose alors
que 1’équivalence obtenue reste valide pour la structure réelle plus complexe. Le probleme
de I'équivalence entre différents environnements vibratoires est d’'une grande importance.
D’une part, une spécification trop sévere peut entrainer un surdimensionnement et donc

un équipement de cott trop élevé. D’autre part, la durée de certains phénomenes peut

99
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etre telle qu’en laboratoire, il soit nécessaire de déterminer un test équivalent de durée
réduite. La définition d’un essai équivalent n’est possible que si les contraintes peuvent
étre reliées aux amplitudes d’excitation par une relation assez simplifiée pour permettre la
mise en ceuvre d’une statistique valable. L’hypothese faite est que, grace a une technique
d’équivalence, la reproduction des accélérations ainsi définies aux points de fixation du
matériel sur le support de test assure la simulation correcte des contraintes.

En pratique, la comparaison entre différents environnements vibratoires est obtenue
en appliquant l'excitation a la base du modele de référence a un degré de liberté et en
comparant sa réponse lorsque sa fréquence de résonance varie. Trois criteres permettant
de prédire la sévérité relative de plusieurs environnements vibratoires ont été recensés
dans la littérature [15, 36, 52, 53, 55, 56, 57, 58, 59], a savoir :

> Le spectre de réponse extréme ou robustesse.

> Le spectre de dommage par fatigue.

> Le spectre d’énergie dissipée.

Notons toutefois que les criteres les plus fréquemment utilisés sont les deux premiers [59].
Sur base de ces criteres et d’une procédure d’optimisation [72, 73, 74|, une méthodologie
de tests équivalents (généralement en fatigue accélérée, mais pas uniquement) a pu étre
développée [75] en considérant que deux environnements sont équivalents si leurs spectres

de réponse le sont également.

3.2 Spectre de réponse extréme

3.2.1 Définition

Le critere du spectre de réponse extréme est basé sur le dépassement d’une valeur maxi-
male de contrainte qui pourrait engendrer une rupture immédiate ou une détérioration
inacceptable. Faisant I’hypothese d’une relation linéaire entre contrainte et déformation,
la valeur pic du déplacement relatif Zp;o peut étre considérée comme une image de la

contrainte la plus élevée oprc, s’écrivant sous la forme :
opic = KZprc (3.1)

K étant une constante de proportionnalité.

Plusieurs environnements vibratoires pourront étre considérés comme équivalents des lors
que les déplacements maximaux qu’ils produisent sur un systeme linéaire a un degré
de liberté sont identiques. L’équation du mouvement d’un tel systeme, représenté a la

Fig. 3.1, est donnée par :
2(t) + 2ewoi(t) + whz(t) = —i(t) (3.2)

ou xz(t) décrit le mouvement imposé a la base;

z(t) représente la position relative de la masse.
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F1G. 3.1 — Systeme de référence a un degré de liberté

Pour un environnement vibratoire x(t) et un coefficient d’amortissement ¢ donnés, la
réponse extréme Zp;c ne dépend que de la fréquence de résonance fy du systeme.
Le spectre de réponse extréme (SRFE) ou spectre de robustesse est défini par

I’expression suivante :

R(fo) = wiZpic(fo) = An* fE Zp1c( fo) (3.3)

D’un point de vue contraintes maximales induites, la comparaison entre deux environne-
ments vibratoires est basée sur leurs spectres de réponse extréme, avec I’hypothese que
deux environnements sont de méme sévérité s’ils induisent sur un systeme de référence a
un degré de liberté des réponses extremes identiques.

La définition du spectre de réponse extréme (3.3) peut étre appliquée aux environne-
ments vibratoires les plus couramment utilisés sur excitateur électrodynamique : excita-
tions sinusoidales a fréquence fize, excitations sinusoidales a fréquence balayée, excitations
aléatoires et chocs. L’expression analytique de ce critere de sévérité pour un environne-
ment vibratoire combiné, comme par exemple le sinus sur random et ses variantes, peut

étre trouvée a la référence [59].

3.2.2 Excitation sinusoidale a fréquence fixe

Une sollicitation appliquée a un matériel est dite sinusoidale lorsqu’elle peut étre décrite

analytiquement par une expression de la forme :
i(t) = X sin(wt + @) (3.4)

o X , w et ¢ représentent respectivement ’amplitude, la pulsation et la phase de I'ex-
citation. Dans ’hypothese d’une réponse sinusoidale permanente, le déplacement relatif

maximal Zp;c = Z est donné par la relation suivante :

7= ) : (3.5)
wi/(1 = h2)2 + (h/Q)
dans laquelle h = fio’ Q = 2_15 et & = 0, 1 ou 2 suivant que Pexcitation f# = X, X ou

X. Les valeurs prises par le coefficient d’amplification dynamique Q sont généralement
comprises entre 5 (¢ = 10%) et 50 (¢ =1 %) [36, 56].
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3.2.3 Excitation sinusoidale a fréquence balayée

L’expression analytique d’une excitation sinusoidale a fréquence balayée, caractérisée par
une pulsation variant au cours du temps et un spectre comportant /N niveaux constants

différents, est donnée par la relation suivante :
ii(t) = Xisin(w(t)t +¢), i:1—= N (3.6)

Considérant f; et fo, les fréquences inférieure et supérieure qui délimitent 'intervalle
balayé en un temps t,, les modes de balayage les plus usuels sont :

> Le balayage linéaire

Il est défini par la relation :

- h
= 0

f(t) t+ fi (3.7)

et présente une vitesse de balayage constante : le temps At passé dans la bande A f
délimitée par les points de demi-puissance varie comme la fréquence propre fq [55].

> Le balayage logarithmique

Il est décrit par 1’équation :
In(f2/51),

ft)=fie v (3-8)
de sorte que la vitesse de balayage augmente avec la fréquence : le temps At, passé
dans chaque intervalle Af, est constant quelle que soit fy [55].

Notons qu’il existe encore un troisieme mode de balayage, dit hyperbolique, peu utilisé
en pratique, dont la caractéristique est d’assurer un nombre de cycles AN constant dans
chaque intervalle Af quelle que soit fy [55].

La vitesse de balayage est supposée étre suffisamment lente que pour pouvoir considérer
pour chaque fréquence d’excitation une réponse permanente.

Dans le cas d’un seul niveau d’excitation constant, pour lequel fy € [f1, f2], la réponse

extréme est obtenue pour f = fj et les relations (3.3) et (3.5) donnent finalement :

R(fo) = w*bQ (3.9)

On peut remarquer que si l'excitation est une accélération (o = 0) alors R(f;) est
indépendant de fy.
Par contre, pour fy ¢ [f1, f2], la réponse maximale du systeme de référence est exprimée
par la relation suivante :
w*B
V(L =022+ (h/Q)?

R(fo) = (3.10)
ouh = fi/fosifo<h

h=fa/fosifo>fo

Dans le cas ou le balayage sinusoidal est composé d’une succession de niveaux d’exci-

tation constants, le spectre de réponse extréme est défini comme I’enveloppe des spectres

correspondant & chacun des niveaux pris séparément (Fig. 3.2).
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Fic. 3.2 — Composition du SRE d’une vibration sinusoidale a fréquence balayée com-
portant plusieurs paliers de niveaux constants (¢ = 5%) : (a) Spectre d’excitation;

(b) Enveloppe des spectres de réponse correspondant a chacun des paliers

3.2.4 Excitation aléatoire

Un environnement aléatoire est défini par sa densité spectrale de puissance (2.31) qui, lors-
qu’elle est supposée constante par morceaux, s’écrit pour chaque intervalle de fréquences

représenté par son indice ¢ sous la forme suivante :
(3.11)

ou P|Z est la fraction de #2 dans une bande de fréquences étroite fiv1 — fis
B2 =ihys = 4 OT #2(t)dt définit la valeur RM S du processus aléatoire Z(t) ;

T représente la durée du test aléatoire.

Dans 'hypothese d’une distribution de l’excitation de type gaussien et de moyenne
nulle, le calcul du spectre de réponse extréme consiste a rechercher la réponse maximale
rencontrée une seule fois, au sens probabiliste, au cours de la durée de I'excitation aléatoire.
Le SRE est donné par I’équation suivante [36, 57, 59] :

E[R(fy)] = 4% fizrars /2 In(vT) (3.12)

dans laquelle la racine carrée est une expression simplifiée de la moyenne du facteur de pic
Eln] défini par la relation (2.45). L’omission, dans I’équation (3.12), du facteur 2 appa-
raissant dans le logarithme népérien de la relation (2.45) signifie que la valeur pic négative
n’est pas prise en considération. Contrairement a la relation (2.45), I’équation (3.12) ne
tient pas compte non plus du fait que I'espérance mathématique du facteur de pic tende a
diminuer lorsque le processus devient en bande étroite. En ne considérant que les valeurs

extrémes positives et en négligeant effet de la largeur de bande dans I’équation (2.45),
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Perreur relative e, entre les deux formulations du facteur de pic s’écrit :

0.5772

= 3.13
0.5772 + 2 1n (1) (3.13)

€r

La Fig. 3.3 (a) montre que cette erreur décroit rapidement lorsque 1,7 augmente. La for-
mulation simplifiée constitue donc une bonne estimation de la valeur moyenne du facteur
de pic. L’écart-type de la distribution du pic le plus grand est calculé au moyen de la
relation (2.46) pour N = 1T'. La fraction de I’écart-type vis-a-vis de la valeur moyenne
du facteur de pic est représentée a la Fig. 3.3 (b). Elle décroit également & mesure que
vyl augmente. Pour une période d’observation 1" de 10 minutes et une fréquence centrale
vy de 10 Hz, par exemple, I'écart-type est déja inférieur a 10 % de la valeur moyenne. La
dispersion est par conséquent faible et la moyenne représente une bonne estimation de la

valeur maximale observée une fois sur un temps 7.

(@) (b)
102 T T 102 T T ,
(1) E[n]~/2Inu, T
0.5772
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F1G. 3.3 — Estimation du facteur de pic d’un processus aléatoire : (a) Erreur relative e,
entre modélisations de la moyenne E[n]; (b) Importance de la dispersion o[n] autour de

la moyenne en fonction de 17T (e, vy = 10 Hz et 7' = 10 minutes)

La fréquence centrale 1y, déja exprimée par la formule de Rice (2.43), peut encore

s’écrire sous la forme :

1 Zrus
= — 3.14
T o ZRMS (3.14)

Dans le cas d'un systeme a un degré de liberté, on peut noter que la fréquence centrale 1

est identique a la fréquence de résonance fy [99].
La PSD d’excitation pouvant étre assimilée a une suite de bruits de largeurs quel-

conques, les grandeurs RM S caractérisant la réponse, zgas et Zrars, s’expriment comme

suit [58, 99] :
ZRMS = | /Z?h el Zrms = | /Z?h (3.15)

2. . _Gi Y I (h
22i (27T)4g,[fo(hz+1) Lo (hi)] (3.16)

avec
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Pl = e alhi) = Flh) (317)
hi=fi/fo et hix1= fir1/fo (3.18)
Les expressions entre crochets dans les relations (3.16) et (3.17) représentent les termes
correctifs permettant d’exprimer la réponse d’un systeme a un degré de liberté soumis a
un bruit en bande limitée a partir de celle d’'un méme systeme soumis a un bruit blanc.

Ces termes correctifs sont obtenus au moyen des expressions analytiques suivantes :

1 2 1 1 2 2h —
Iy = —1n <%> + — [arctan < h2+ Cl) + arctan < h2 Cl)] (3.19)

4G h? — (h+1 4e £ £
1 h?+Ch+1 1 2h + G, 2h —
Ih=——+1 —_— — t t 2
5 e n<h2—C1h+1> +4€ {arc an( 5 + arctan 5 (3.20)

G =2V1—¢? (3.21)
Par conséquent, a condition d’étre suffisamment discrétisée, une PSD d’excitation ar-

bitraire, telle que celle de la Fig. 3.4 (a), pourra étre correctement représentée par une

succession de bruits en bandes étroites dont les amplitudes sont constantes et données

par :
G — G(fi) + G(fir1)
;= 5 (3.22)
(a) (b)
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F1G. 3.4 - Composition du SRE a partir d'une PSD d’excitation de forme arbitraire (cas
de la Fig. 2.26, simulation 2, direction 0z) : (a) Représentation de la PSD d’excitation par
une succession de bruits en bandes étroites (zoom dans l'intervalle [8.5,8.9] Hz) ; (b) SRE
pour e =5% (---, T =20 ans; ---, T'=1 heure; ——, T" = 10 minutes)

Comme le montre la Fig. 3.4 (b), le SRE d’une structure soumise a une vibration
aléatoire est sensible a la période d’observation considérée. La probabilité de trouver dans
la réponse un pic d’amplitude donnée augmente avec cette durée. Rappelons que dans le
cas des sollicitations éoliennes, la période caractéristique est de 10 minutes. Notons encore

que pour fy — oo, le SRE tend vers la valeur pic de 'excitation.
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3.2.5 Excitation par choc

Une excitation par choc, telle que celle de la Fig. 3.5 (a), est généralement définie par
I’évolution temporelle de 'accélération Z(¢). Le calcul de la réponse au choc du systeme

de référence a un degré de liberté nécessite la résolution de I’équation différentielle (3.2).

(@) (b)
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F1G. 3.5 — Accélération verticale mesurée au droit de la fixation du luminaire Saphir 150 W
lors d’un essai sur la table de secousses : (a) Echantillon temporel complet ; (b) Zoom entre
0 et 0.06s

En pratique, comme illustré a la Fig. 3.5 (b), la durée du choc est divisée en inter-
valles successifs [t;,t;11] dans lesquels 1’évolution de 'excitation est considérée comme

linéaire [15] :

2(t) + 2ewp(t) + wiz(t) = —i(t) = f(t) = a+ bt (3.23)
a= f(t;) etb:ﬂ%ﬂ:fm) (3.24)

Dans le cas d’un signal discrétisé, cette hypothese de linéarité devient exacte lorsque la

fréquence d’échantillonnage f, est telle que :

1 1

== 3.25
f dt  tip1 — 1t ( )

La solution générale de 1'équation (3.23) est donnée par l'intégrale de Duhamel [56] :

1 /
Z(t) = ——— —i(7r)e"eolt=") gin ( 1—c2wg(t—7 ) dr 3.26
()= | i) VI= St = 1) (3.26)
Notons que la méthode présentée n’est pas limitée au seul cas des chocs mécaniques
mais peut tres bien étre appliquée au calcul de la réponse d’un systeme simple a un
degré de liberté soumis a une excitation quelconque, définie par son évolution temporelle
et décomposée en une série d’impulsions de durée dt. Des exemples d’applications sont

présentés aux références [45, 61, 105].
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Les expressions analytiques du déplacement relatif et de la vitesse, obtenues pour

chaque intervalle [t;,t;11], s’écrivent alors sous les formes suivantes :

2(t) = Ap + Ayt + Ay e =" cos(wpt) + Az e sin(wpt) (3.27)

2(t) = A+ Aye ™ —swy cos(wpt) — wp sin(wpt)] + (3.28)

Az e —gwq sin(wpt) + wp cos(wpt)]

a eb b 1
Ag=— —2—, A1 = —, Ay =2z(t;) — Ay, A3 = —12(t; A, — A 3.29
0 wg wg,; 1 wg; o = 2(t;) 0 3 WD[Z( ) + ewp Az 1] ( )

wp = wyV1 — &2 (3.30)

En guise de vérification, notons encore que dans le cas particulier d’'une excitation de
type échelon unitaire, ’équation (3.27) conduit a la relation suivante :

ndici £
z(t)mdicielle — 1 _ gmewol ¢og (wox/ 1— €2t) — ———¢ “sin (wox/l — €2t) (3.31)
V1—¢g?

Il s’agit bien, comme l'illustre la Fig. 3.6 (a), de l'expression analytique de la réponse
indicielle d’un systeme a un degré de liberté [55].

(a) (b)
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Fig. 3.6 — Systeme a un degré de liberté soumis a une excitation de type échelon
(fo=14Hz, ¢ =5%) : (a) ---, Echelon unitaire; ——, Réponse indicielle; (b) Erreur

relative entre la valeur analytique et 'estimation numérique du maximum

A partir de 'équation (3.31), Pextremum analytique de la réponse peut étre obtenu. Il

s’écrit :

Zipdicielle _ | 4 ¢ Vi (3.32)
L’erreur relative entre ’estimation numérique du pic de la réponse et sa valeur analytique
est représentée, en fonction de la fréquence d’échantillonnage du signal, a la Fig. 3.6 (b).

On constate qu'un niveau d’échantillonnage trop faible peut étre une source d’erreur
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sur Pestimation de la valeur extréme de la réponse [53]. Une erreur pratiquement nulle
est obtenue pour une fréquence d’échantillonnage égale a environ 18 fois la plus haute
fréquence du signal observé (ce facteur multiplicatif est nettement supérieur a celui du
théoreme de Shannon, a savoir 2.56).

Une fois le signal suffisamment échantillonné et la réponse temporelle maximale repérée,
le spectre de réponse au choc (SRC'), fonction de la fréquence de résonance fy du systeme
de référence a un degré de liberté, est obtenu en appliquant la définition du SRE (3.3).
Le SRC calculé sur base du signal temporel d’excitation de la Fig. 3.5 (a) est représenté

a la Fig. 3.7 ou les fréquences propres les plus courantes d’un luminaire sont couvertes.

40

m/s®

RC

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
f, [HZ]

Fic. 3.7 — Spectre de réponse au choc de la table de secousses, calculé a partir de

I’accélération verticale mesurée au droit de la fixation du luminaire Saphir 150 W

(e =5%)

Remarque : La définition du spectre de réponse au choc est identique a celle du spectre de
réponse extréme : ils donnent tous deux la réponse la plus grande d’un systeme linéaire a
un degré de liberté en fonction de sa fréquence propre, pour une valeur donnée d’amortis-
sement. Ils présentent toutefois une différence : dans le cas des vibrations de longue durée,
la réponse maximale se produit pendant la durée d’application de la vibration alors que
dans le cas d’un choc, la réponse la plus grande peut se produire pendant ou apres celui-ci
s’il est de tres courte durée [56]. Dans ce dernier cas, il est impératif que l'intégration se

poursuive au-dela du temps d’application de [’excitation.

3.3 Spectre de dommage par fatigue

3.3.1 Définition

Le critere de dommage est I'expression de la détérioration du matériau lorsqu’il est sou-

mis a des contraintes répétées. Pour un niveau de contrainte o;, 'endommagement d;
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correspondant est défini par :

d; = (3.33)

n’L
N;
ou n; est le nombre de cycles d’amplitude o ;

N; est le nombre de cycles a la rupture pour le méme niveau de contrainte.

Le nombre de cycles a la rupture /V; sous un chargement o; est donné par la courbe de
Wohler du matériau, représentée a la Fig. 3.8. Pratiquement, une telle courbe est obte-
nue en soumettant une éprouvette a divers chargements alternés sinusoidaux d’amplitude
constante jusqu’a ce qu'une amorce de fissure soit observée. Le nombre de cycles condui-
sant a cet état est alors défini comme le nombre de cycles a la rupture. Les essais sont
répétés pour un grand nombre d’éprouvettes de sorte que la courbe de Wohler doit étre
envisagée comme une courbe d’isoprobabilité & ’'amorcage, en général pour p = 50 %. La
dispersion observée d’une éprouvette a 'autre peut avoir diverses origines dont les prin-
cipales sont liées a la structure interne du matériau (présence de défauts, d’inclusions), a
la préparation des éprouvettes ou aux conditions d’essais [25, 33]. La courbe de Wéhler

peut généralement étre décomposée en trois zones, Fig. 3.8 :

3
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Fia. 3.8 — Modele analytique de la courbe de Wohler dans la zone d’endurance limitée

pour des valeurs caractéristiques moyennes des alliages d’aluminium [25] : b = 10 et

A =505MPa (- - -, courbe de Wdihler ;——, droite de Basquin)

> Une zone oligocyclique, qui correspond aux contraintes les plus grandes, supérieures
a la limite d’élasticité du matériau. N varie depuis un quart de cycle jusque [10%, 10°]
cycles environ. Dans cette zone, on observe tres rapidement une déformation plas-
tique importante suivie d’une rupture de la piece. La déformation plastique €, peut

étre reliée au nombre de cycles a la rupture par une relation de la forme [25, 58] :
NFe, =C (3.34)

ou l'exposant k est voisin de 0.5 pour les métaux courants (aciers, alliages légers).
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> Une zone d’endurance limitée qui est souvent proche d’une droite en représentation
log —log et qui s’étend de [10% 10°] & [10°,10%] cycles. La rupture apparait pour
une contrainte inférieure a la limite élastique du matériau. Parmi les nombreuses
formulations reliant o a N dans cette partie centrale de la courbe de Wohler, nous
retiendrons la relation de Basquin [25, 58] qui, en I’absence de contrainte moyenne o,
(0 = 0, est une contrainte purement alternée : 0,4, = —0min), peut s’écrire sous la

forme suivante :
N;o? = A" = Constante (3.35)

ou b et A sont deux parametres dépendant du matériau. L’exposant b est un pa-
rametre essentiel qui traduit la non-linéarité du matériau considéré vis-a-vis de l'ac-
cumulation des contraintes. De petites valeurs de b indiquent que la résistance a
la fatigue diminue plus rapidement lorsque le nombre de cycles augmente, ce qui
a lieu généralement pour les formes géométriques les plus séveres. Le parametre b
permet donc de prendre en compte l'influence d’une concentration de contraintes
sur la courbe de Wdéhler [58]. Selon le type de matériau considéré, I’exposant b peut
prendre une valeur allant de 4 a 25 [36, 59, 60].

> Une zone d’endurance illimitée pour laquelle la courbe de Wohler tend, en général,
vers une limite parallele a I’axe des N. En deca de cette valeur limite de o, appelée
limite d’endurance et notée 04,4, il n’y a jamais rupture par fatigue quel que soit le
nombre de cycles appliqués. Cette limite de fatigue peut ne pas exister ou étre mal
définie pour certains matériaux (notamment les aluminiums) de sorte que la relation
de Basquin est souvent étendue a cette zone [25].

Selon I'hypothese de Miner, le dommage total D causé au systeme est donné par :
n.
D= d; = — 3.36

Si 'on suppose que le matériau a un comportement linéaire, contrainte et déplacement

relatif sont reliés par une constante K :

En combinant les équations (3.35) a (3.37), le dommage total associé au systeme de
référence a un degré de liberté (caractérisé par une fréquence de résonance f; et un

facteur d’amortissement ¢) est finalement donné par :

D= <§>b zi:nizf(fo,s) (3.38)

Le spectre de dommage par fatigue (SDF) est donc la courbe qui représente le
dommage total D, fonction de la fréquence propre du systeme a un degré de liberté, pour
g, K, A et b donnés. Il est intéressant de noter que lorsque ’on souhaite comparer la

sévérité de différents environnements vibratoires sur une méme structure, les parametres
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de matériau K et A étant en général mal connus, on peut les poser égaux a 1 et utiliser
alors 'expression du dommage relatif. Notons toutefois que le parametre b continue d’étre
présent dans ’expression du dommage relatif. Le choix de ce parametre lié au matériau
est donc tres important, en particulier, comme nous le verrons, dans le cas de la réduction
de durée d’essais par équivalence des endommagements.

La comparaison entre deux environnements vibratoires sera donc basée sur I’hypothese
que deux environnements ont la méme sévérité s’ils induisent le méme dommage au

systeme de référence a un degré de liberté.

3.3.2 Effet d’une contrainte moyenne non nulle

Des observations expérimentales ont souligné 'effet d’une contrainte moyenne non nulle
sur la courbe de Wahler [25]. Pour une contrainte alternée o, donnée, une contrainte
statique de traction (o, > 0) a pour conséquence de réduire la durée de vie de ’éprouvette.
Cette observation s’inverse lorsque la contrainte statique est en compression (o, < 0).

Une premiere fagon de prendre en compte ce phénomene consiste a répéter, en la-
boratoire, les essais sur éprouvettes pour différentes valeurs de la contrainte moyenne.
Les résultats se présentent alors sous la forme d’une famille de courbes de Wohler dont
chacune correspond a une contrainte statique différente.

Une méthode alternative suggere de déterminer, pour chaque point de la courbe de
Wéhler, les combinaisons (o,,,0,) conduisant a une méme durée de vie N. On obtient
ainsi, pour une durée de vie fixée N, un diagramme de Haigh donnant la contrainte alternée
admissible o, en fonction de la contrainte moyenne o,,. Différents modeles mathématiques
de ce diagramme ont été formulés [25, 58, 96] :

> Droite de Goodman

Z—Z + % —1 (3.39)
> Parabole de Gerber (o, > 0)
o om\’
O_Z + (ﬁ) =1 (3.40)

> Modele bilinéaire du CETIM (Centre Technique des Industries Mécaniques)

—%9m 4 ol S g, < R, —
aa:{ 2Rp—op T 0 B Om = (3.41)

RT_Om Si Um>Rr_

NERUEY

Dans ces relations, o), et R, représentent respectivement la contrainte alternée associée a
une contrainte moyenne nulle et la limite a la rupture du matériau. Le diagramme de Haigh
permet alors de transformer chaque cycle de moyenne non nulle o, et d’amplitude o, en
un cycle de moyenne nulle et d’amplitude o), tout en garantissant une méme durée de
vie N. Les différentes formulations mathématiques, représentées a la Fig. 3.9, montrent

clairement que ’application d’'une contrainte moyenne de traction doit étre accompagnée
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Fic. 3.9 — Diagramme de Haigh pour un alliage d’aluminium de type AS12U : N fixé

de sorte que 0! = 120 MPa et R, = 177 MPa (- - -, droite de Goodman ; - - -, parabole de
Gerber ; ——, modele bilinéaire du CETIM)

d’une diminution de I'amplitude de la contrainte alternée si I’on veut conserver la meéme
durée de vie. On constate également que la représentation la plus conservative pour les
contraintes moyennes positives est obtenue avec la droite de Goodman. La modélisation
préconisée par le CETIM occupe une position intermédiaire entre cette droite et la para-
bole de Gerber. Dans le cas d’une contrainte moyenne négative, la tendance est inversée :
la droite de Goodman est souvent non-conservative car les observations expérimentales
viennent se positionner en-dessous de celle-ci [25]. Dans une telle situation, le modele
CETIM semble plus approprié. Toutefois, si 'on désire réellement étre conservatif, il est
courant de supposer qu'une contrainte moyenne de compression n’apporte aucune aug-
mentation de durée de vie a la piece; ce qui revient a considérer une ligne horizontale
a partir du point (0,0}). Par contre, la parabole de Gerber ne convient pas pour les
contraintes moyennes négatives puisqu’elle prédit, dans ce cas, une diminution de durée
de vie. Elle sera donc limitée aux contraintes moyennes de traction.

En considérant le diagramme de Haigh a la limite d’endurance N = Ng,q4, il est pos-
sible d’obtenir la variation de la limite d’endurance o.,q en fonction de la contrainte
moyenne o,,. Pour cela, il suffit de procéder, dans les relations (3.39), (3.40) ou (3.41),

aux changements de variables suivants :
! *
O, — Ocna €t 04— 0bpy (3.42)

ou o, ,; est la nouvelle limite d’endurance en présence d’une contrainte moyenne non nulle.
L’équation de Basquin (3.35) permet finalement d’en déduire la modification a apporter
a la courbe de Wohler : i

A — AZend (3.43)

Oend
Il s’agit d'une translation de la courbe, parallelement a elle-méme, vers le bas ou vers le

haut, selon que la contrainte moyenne est positive ou négative.
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3.3.3 Excitation sinusoidale a fréquence fixe

Dans le cas d'une excitation sinusoidale a fréquence fixe, le nombre de cycles n; de

fréquence f, correspondant a un test de durée ¢, est donné par :
n; = fty (3.44)

A partir des relations (3.5), (3.38) et (3.44), I'expression du spectre de dommage par

K b wabﬂb
D=(2) 1 : 3.45
<A> e+ (34

fatigue devient :

3.3.4 Excitation sinusoidale a fréquence balayée

Si I'excitation ne présente qu’un seul niveau constant, f(¢) étant la fréquence a I'instant

t, ’endommagement s’écrit dans ce cas :

- <§>b /0 ! HOYAL (3.46)

Pour une succession de niveaux d’excitation constants, I’endommagement total est
obtenu en additionnant les contributions de chaque palier pris séparément.

> Balayage linéaire

L’équation (3.7) décrivant I’évolution de la fréquence f(t) entre fi et fy, pour un balayage
linéaire de durée t,, permet d’exprimer la fréquence relative h(t) = f(t)/ fo en fonction du

temps. L’équation (3.46) se généralise alors de la facon suivante :

_ K fO WO tb i+1 hab+1 i
b= (A) —fi 22:5 / — h2)2 + (h/Q)?] (3.47)

> Balayage logarithmique

De méme, ’équation (3.8), décrivant ’évolution de la fréquence f(t) pour un balayage

logarithmique, permet d’exprimer 1’équation (3.46) sous la forme :

B K wao tb i+1 hab
D_<A> In(fa/f1) Z;B/ (1 —h2)2 + (h/Q)?] " (3.48)

(M)

dont un exemple de tracé est présenté a la Fig. 3.10.

3.3.5 Excitation aléatoire

Dans le cas d’un processus aléatoire stationnaire gaussien de moyenne nulle, I’approche
habituellement adoptée pour estimer ’endommagement occasionné a une piece mécanique
par son environnement vibratoire [36, 57, 70, 99] consiste a envisager chaque maxi-
mum positif d’amplitude [z40, Zmez + dZmaez| comme un cycle de contrainte d’amplitude

[Omazs Omaz+d0maz | €t de moyenne o, nulle produisant un dommage. Les maxima négatifs,
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fy [Hz]

FiG. 3.10 — Spectre de dommage par fatigue correspondant au balayage logarithmique de
la Fig. 3.2 (a) poure =5%, b =10, A=K =1 et t, = 180s

reliés a des contraintes de compression, ne sont pas supposés contribuer au dommage par
fatigue. Selon 1'équation de Basquin (3.35), 'endommagement pour un cycle est donné

par la relation :
1 K\’

L’espérance mathématique du dommage peut alors s’écrire sous la forme suivante :

K\’ o0
E[D] = (Z) z/lT/ 20 (Zmae) dZmas (3.50)
0
ou vy est la seconde formule de Rice définissant le nombre moyen de maxima par unité
de temps :
1 1z
vy T Ty (3.51)

2m mo 2m Z"RMS

et ¢(zmae) représente la fonction de densité de probabilité des maxima :

v]1— T2 _2%174109
Q(Zma:b) — W@ 2(1—r2)zf{MS + (352)
RMS

T Zmaz TZmax
1+erf
(ZRMS 2(1—7"2))]

Dans I'équation (3.52), er f(x) est une fonction d’erreur, aussi nommée intégrale de pro-

L2
“mazx

T 222
[ RMS

2
22pms

babilité [57], définie par la relation :

erf(z) = % /OI e Md\  avec lim erf(z) =1 (3.53)

T—r00

et r est le coefficient d’irrégularité donné par :

2

151 moiny ZRMSRRMS
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Ce coefficient, tout comme la bande passante § définie par la relation (2.44), donne une
indication sur la largeur de bande du processus :
>r—0(0—1)
Le processus est en bande large et I’équation (3.52) tend vers une distribution gaus-
sienne des maxima. Le nombre de passages par zéro a pente positive v est inférieur
au nombre de maxima par unité de temps v;.
>r—=1(0—0)
Le processus est en bande étroite et I’équation (3.52) tend vers une distribution de
Rayleigh des maxima. Le nombre de passages par zéro a pente positive vy est égal
au nombre de maxima par unité de temps v;.
Toute valeur intermédiaire du coefficient d’irrégularité signifie que la distribution des
maxima est une combinaison pondérée entre une distribution de Gauss et de Rayleigh.

Dans ce cas, le calcul de E[D] nécessite 1’évaluation d’intégrales de la forme :
/ Abe= N 4\ (3.55)
0

dont des expressions approchées, facilitant le calcul, sont données a la référence [58].

En supposant ’excitation définie par un niveau de PSD d’accélération (; constant
par palier [f;, fis1], 'expression des réponses efficaces zpys et Zrys d'un systéme a un
degré de liberté est donnée par la relation (3.15) du paragraphe 3.2.4. De méme, la valeur

efficace de 'accélération relative Zgyr¢ apparaissant dans la définition de 14 se calcule de

ZrMS = /Z 72|, (3.56)

la fagon suivante :

avec
2|, = Gifolla(higr) — Lu(hy)] (3.57)

Iy =h+ Gl — I (3.58)

G =2(1— 2% (3.59)

Notons aussi que, dans un tel cas, le moment spectral d’ordre n de la réponse peut s’écrire

de fagon générale sous la forme :

M =Y My (3.60)

Mui = wi Gifo / i n dh (3.61)
ne (1 =h2)2+(h/Q)?
= Wi Gifolln(hit1) = In(hi)] (3.62)

Dans le cas particulier d’un processus en bande étroite, I’équation (3.50) se réduit a

une expression simple, telle que :

K\° b
E[D] = (Z) T 28,6221 (1 + 5) (3.63)
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dans laquelle I'(.) est la fonction Gamma définie par 'intégrale :
[(z) = / N le A dA (3.64)
0

Ce résultat est connu sous le nom d’approzimation de Rayleigh ou approximation bande
étroite. Cette formulation, valable comme son nom l'indique pour un processus en bande
étroite (r > 0.57 [36, 58|), est toutefois conservative lorsque la largeur de bande du
processus augmente. Il est possible de montrer que 1’approximation de Rayleigh peut
également étre exprimée comme une fonction de deux moments spectraux et devient
alors : ,

E[D] = (%) %\/ﬁzm;fz”/?r(l + g) (3.65)
Le dommage étant une variable statistique, il est caractérisé par son écart-type o[D].
Dans I’hypothese d’un processus en bande étroite, le coefficient de variation du dommage
est défini par [36, 58] :

o[D] 1 D(14b)—T2%(1+0b/2)
~ \/27rsy1T I2(1+b/2) (3.66)

Tout comme pour la dispersion du facteur de pic, ce coefficient décroit a mesure que
T augmente, Fig. 3.11. Cependant, si ’on reprend l’exemple précédent, a savoir une
période d’observation 7" de 10 minutes et une fréquence d’apparition des maxima v, = v
de 10Hz, l'écart-type représente environ 40 % de la valeur moyenne du dommage. Ce
n’est que pour une période d’observation d’une heure que le coefficient de variation se
rapproche des 10 %. La dispersion du dommage autour de sa valeur moyenne peut donc

étre relativement importante suivant le nombre de cycles appliqués.

-2 i i i i i i i i i
10° 10" 10° 10° 10" 10° 10° 10" 10® 10° 10"
v,

10

Fic. 3.11 — Coefficient de variation du dommage : importance de la dispersion o[D)]
autour de la moyenne E[D| en fonction du nombre de cycles pour ¢ = 5% et b = 10
(!, vy = 10Hz et T = 10minutes; o* v; = 10Hz et T = 1heure; o3 v; = 10Hz et
T = 20 ans)
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Dans le but d’obtenir une estimation de la durée de vie moins conservative lorsque la
largeur de bande du processus augmente, sans toutefois passer par I’évaluation de la rela-
tion (3.50), des modeles visant a corriger "approzimation de Rayleigh ont été développés.
Ils consistent en facteurs de correction semi-empiriques, dépendant principalement du
facteur d’irrégularité, des moments spectraux ainsi que de ’exposant b de I’équation de

Basquin. L’estimation du dommage s’écrit alors sous la forme :
E[D] = Y E[DRayieigh] (3.67)

Les premiers travaux réalisés sont dus a Wirshing & Light [131] qui proposent le facteur

de correction suivant :
ca(b)
b= cr(b) + [1— er(b)] (1 Vo 7"2) (3.68)
c1(b) = 0.926 — 0.033b (3.69)

co(b) = 1.587b — 2.323 (3.70)

Un modele plus raffiné a ensuite été proposé par Ortiz & Chen [83] :

§b
= — 3.71
b=1 (3.71)
0= _Maase (3.72)
Mo (24-2/b)

Chacun de ces facteurs représente, dans un certain nombre de cas, une amélioration par
rapport a 'approzimation de Rayleigh et dégénere vers cette approximation pour un pro-
cessus en bande étroite.

En 1990, Lutes & Larsen [69] abandonnent 'idée de facteur de correction et pro-
posent une formulation empirique qui fait appel a un seul moment spectral d’ordre
fractionnaire 2/b. Apres de nombreuses simulations, ils préconisent d’utiliser la relation

suivante :

b
E[D] = (%) %(2 mayp)"/*T (1 + g) (3.73)
Comparée aux méthodes privilégiant 'utilisation d’'un facteur de correction, la méthode
dite du « single moment » est celle dont la validité est la plus générale. Elle donne des
résultats satisfaisants meéme si parfois, dans quelques cas particuliers, elle est moins per-
formante que 'une des méthodes précédentes. La méthode du « single moment » présente
toutefois I'avantage de ne faire intervenir que le moment spectral myp.
Signalons encore les travaux récents de Pierrat [92] visant a simplifier le calcul de

'intégrale (3.50) en proposant une approximation analytique de la fonction erreur er f(x).

Remarque : Lorsque la PSD de la réponse est connue et exprimée directement sous la
forme d’une contrainte, les relations (3.50), (3.63), (3.65) et (3.73) restent d’application.

1l suffit simplement de poser K =1 dans celles-ci.
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Finalement, le spectre de dommage par fatigue (SDF') est obtenu en calculant, au
moyen de I'une des équations (3.50), (3.63), (3.65) ou (3.73), 'endommagement occa-
sionné au systeme a un degré de liberté lorsque sa fréquence propre varie. En guise
d’illustration, reprenons l'exemple de la Fig. 2.26 (simulation 2, direction 0z) dont 'ex-
citation a été décomposée en une succession de bruits en bandes étroites et représentée
a la Fig. 3.4 (a). L’évolution du facteur d’irrégularité r en fonction de la fréquence de
résonance, Fig. 3.12 (a), montre que pour une fréquence propre supérieure a 2.6 Hz la
réponse du systeme a un degré de liberté peut étre considérée comme un processus en
bande étroite. L’approximation de Rayleigh fournit donc, dans ce cas, une estimation
correcte du SDF, Fig. 3.12 (b), alors qu’en-deca de cette fréquence, elle surestime 1’en-

dommagement occasionné a la structure.

(@) (b)
1 N — 107%° N —
0.9 .
0.8} 107
0.7 10 L
061 -
=05l w10
— 0.5 é 10
0.4 w0
03 10 "¢
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0 i i i i i i i i i i 10'50 i i i i i i i i i i
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F1G. 3.12 — Composition du SDF a partir d’'une PSD d’excitation de forme arbitraire (cas
de la Fig. 2.26, simulation 2, direction 0z) : (a) ——, Evolution du facteur d’irrégularité

avec la fréquence propre; ---, Limite de définition d’un processus en bande étroite;
(b) SDF pour e =5%, b =10, A= K =1 et T = 10 minutes

3.3.6 Excitation par choc

Connaissant I’évolution temporelle de la réponse z(t) du systeme a un degré de liberté
soumis a une excitation par choc, équation (3.27), 'endommagement peut étre calculé de

la fagon suivante :

b
D= <§> ;niZf(fo,s) = Zi:niaf(fo,g) (3.74)

ou l'on considére que chaque déplacement relatif z(t) > 0, associé & une contrainte
o(t) > 0, apporte sa contribution au dommage total.
Lorsqu’il est impossible de déterminer analytiquement le nombre de cycles endomma-

geants caractérisant la réponse (cas d’un signal non gaussien, non stationnaire, d’am-
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plitude variable, ...), il est nécessaire de recourir a des méthodes de comptage [41, 58]
permettant d’établir un histogramme des cycles. La plus répandue est certainement la
méthode rainflow basée sur la décomposition de I'historique de la contrainte en cycles
élémentaires dont ’amplitude o, et la valeur moyenne o, sont connues. Elle est actuelle-
ment considérée comme la méthode de comptage donnant les prédictions les plus proches
des durées de vie observées expérimentalement [3, 25, 58, 96]. Parmi les différentes va-
riantes existantes, la procédure utilisée est celle dite « a quatre points », présentée a la
Fig. 3.13 et dont le principe physique est d’extraire un cycle rainflow de I’historique de
la contrainte chaque fois qu’une boucle fermée est parcourue dans le plan contrainte-

déformation (o — ¢).

(¢) 4 O 4 4
2 2
3 3
1 1 R
t €
(¢) 1 O 4 1
3 3
2 4 2
4 >
t €

F1G. 3.13 — Interprétation physique d’un cycle rainflow [3]

La décomposition du signal se déroule en plusieurs étapes :

1. Réduction du signal en une séquence de maxima et minima locaux, appelée processus

des extrema.

2. Examen des quatre premiers points successifs o1, 09, 03, 04 et calcul des étendues

suivantes :
Aoy =loz—o1| Aoy =|o3—03] Aoy =|os— 03 (3.75)

3. Si Aoy < Aoy et Aoy < Aos, extraction du cycle rainflow défini par le couple d’ex-
trema (09, 03), zones grises sur la Fig. 3.13, dont "amplitude et la valeur moyenne

sont données par :

sl ot (3.76)

Elimination des points 09-03 du signal et liaison entre o-0y.

4. Sinon, analyse du quadruplet suivant et reprise de la procédure a ’étape (3).

5. Répétition de la procédure jusqu’au dernier point de la séquence des extrema.
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Une fois la séquence des extrema completement balayée, les points restants, non encore
extraits, constituent le résidu. Ils forment un signal dont les étendues vont en croissant
puis en décroissant. Le maximum et le minimum de la séquence de départ se trouvent dans
le résidu, formant ainsi la plus grande étendue observée sur la séquence considérée. La
contribution au dommage du résidu est par conséquent non négligeable et il est également
nécessaire de le décomposer en cycles élémentaires. La technique adoptée [3] consiste a
ajouter le résidu a lui-méme et a appliquer a nouveau la méthode rainflow a la séquence
composée des deux résidus. La propriété d'une telle procédure est de générer un résidu

final identique au premier :

[résidu] + [résidu] — [résidu] + [cycles] (3.77)

La séquence initiale est de cette maniere entierement décomposée en cycles. En pratique,
seul un nombre discret de niveaux de contrainte est pris en considération. Chaque cycle
rainflow (o, 0,) est alors comptabilisé dans une matrice facilitant le calcul du dommage a
partir de la relation de Basquin (3.35), de la loi de cumul de Miner (3.36) et du diagramme
de Haigh (3.39-3.41).

En reprenant ’exemple de la table de secousses, son SDF" a été calculé en répétant la
procédure « calcul de la réponse du systeme a un degré de liberté/comptage rainflow des

cycles » pour chaque fréquence propre considérée, Fig. 3.14.

SDF [1]

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
fy [Hz]
FiGc. 3.14 — Spectre de dommage par fatigue de la table de secousses, calculé a partir

de D'accélération verticale mesurée au droit de la fixation du luminaire Saphir 150 W
(e=5%,b=10, A=K =1, R, =1, 1 secousse)
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3.4 Spectre d’énergie dissipée

3.4.1 Définition

Ce dernier critere suppose l'existence d’une corrélation entre, d’'une part, I’énergie dissipée
au cours du test et, d’autre part, la sévérité de l’environnement vibratoire auquel la
structure est soumise [15, 36]. L’hypothese de base est que la quantité d’énergie dépensée
par le travail des forces d’amortissement est significative du dommage occasionné au
systeme mécanique. L’équation du mouvement (3.2) du systeme de référence a un degré

de liberté peut encore s’écrire sous la forme suivante :

mz + 2mewy? + mwiz = —mi (3.78)
Le travail élémentaire des forces de dissipation a, quant a lui, pour expression :

dW = 2mewyidz = 2mewy3*dt (3.79)

Pour une durée d’excitation 7', le spectre d’énergie dissipée (SED) est la courbe
représentant 1’énergie dissipée par unité de masse en fonction de la fréquence propre fy

du systeme a un degré de liberté, pour un facteur d’amortissement € donné :

T
W 2w / Fdt (3.80)
m 0

La comparaison entre deux environnements est dans ce cas basée sur leurs spectres
d’énergie dissipée avec comme hypothese que deux environnements ont la méme sévérité
s’ils dissipent, sur base du systeme de référence a un degré de liberté, une méme quantité

d’énergie.

3.4.2 Excitation sinusoidale a fréquence fixe

En admettant qu’'une réponse permanente soit obtenue, les équations (3.5) et (3.80) per-
mettent d’écrire ’énergie dissipée par un test sinusoidal de fréquence fixe et de durée T

sous la forme suivante :

T «
W 25w0/ (WTIB costlwt + v) (3.81)
0

wol(1 = h2)* + (h/Q)?]
Apres intégration, on obtient finalement :

W @ g)2 d
T (SRR

(3.82)
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3.4.3 Excitation sinusoidale a fréquence balayée

Pour une vitesse de balayage lente, la plage d’excitation [fi,fs] est divisée en intervalles
[fi,fix1] suffisamment petits dans lesquels 'excitation peut étre approchée par une si-
nusoide d’amplitude f3; et de fréquence f, = % = h;f,. L'énergie dissipée dans I'in-

tervalle [f;, fiv1] est alors donnée par :

/Ti (W?‘H&)Q cos? (Wit + 1) i (3.83)
0 wil(1=5)2+ (hi/Q)]

Apres intégration, I’énergie totale dissipée s’exprime finalement par la relation :

AW;
= 2ewyq

m

_fi — (3.84)
wol(1 = hy)?* + (hi/Q)?]

La Fig. 3.15 illustre et compare les spectres d’énergie dissipée obtenus dans le cas d’un

Loy 2y nEs

m

méme balayage sinusoidal réalisé de facon linéaire ou logarithmique.

SED [J/kg]

0 100 200 300 400 500
fy [Hz]

F1G. 3.15 — Spectre d’énergie dissipée correspondant au balayage de la Fig. 3.2 (a) pour
e=5%ett,=>,1, =180s (——, Balayage linéaire; - - -, Balayage logarithmique)

3.4.4 Excitation aléatoire
Dans le cas d’une excitation aléatoire, le spectre d’énergie dissipée (3.80) peut encore
s’écrire sous la forme suivante :

w Lo 2
— =2ewy [ 2°dt = 2ewpipy T (3.85)
m 0

La vitesse relative Zgy s est évaluée au moyen de I'équation (3.15), en supposant que
I'intervalle d’excitation peut étre divisé en sous-intervalles dans lesquels la PSD est

constante. Un tel spectre est présenté a la Fig. 3.16.
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FiGc. 3.16 — Composition du SED a partir d'une PSD d’excitation de forme arbitraire

(cas de la Fig. 2.26, simulation 2, direction 0z) pour £ = 5% et 7" = 10 minutes

3.4.5 Excitation par choc

Le spectre d’énergie dissipée par un choc est obtenu a partir de ’équation (3.80), résolue
numériquement et dans laquelle la vitesse instantanée est donnée par la relation (3.28). La

Fig. 3.17 décrit le spectre d’énergie dissipée lors d’un test réalisé sur la table de secousses.

SED [J/kg]

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
f, [HZ]

F1G. 3.17 - SED de la table de secousses, calculé a partir de I’accélération verticale mesurée

au droit de la fixation du luminaire Saphir 150 W (¢ = 5%, 1 secousse)

3.5 Equivalence : état de ’art

La reproduction en laboratoire des effets engendrés sur une piece mécanique durant sa

vie par son environnement vibratoire nécessite de définir une spécification appropriée. Le



124 Chapitre 3. Sévérité d’un environnement vibratoire

probleme de I’équivalence est par conséquent extréemement important. En pratique, on

rencontre essentiellement deux types d’équivalences [36, 59].

3.5.1 Equivalence entre vibrations réelles et essais en labora-

toire

A condition que l'essai de simulation soit de méme nature que ’environnement réel (vi-
bration aléatoire pour simuler un phénomene aléatoire, ...), ce type d’équivalence est
bien accepté et les discussions portent plus sur les méthodes a utiliser que sur l'idée
elle-méme. Sur base des criteres de sévérité définis aux paragraphes précédents pour un
systeme mécanique linéaire a un degré de liberté, les méthodes d’équivalence entre envi-
ronnements vibratoires peuvent étre classées comme suit :

> Egalité des spectres de réponse extréme ou de réponse au choc.

> Egalité des spectres de dommage par fatigue.

> Egalité des spectres d’énergie consommeée par amortissement interne.

3.5.2 Equivalence entre essais en temps réel et essais de durée
réduite

Tres souvent, la durée de vie souhaitée de 'appareil étant prohibitive, il est indispen-
sable de recourir a une accélération du test de qualification a effectuer en laboratoire. Les

méthodes généralement envisagées pour réduire la durée du test sont les suivantes :

> Egalité du dommage par fatigue

Pour deux environnements relativement simples, il est possible d’obtenir une expression
analytique de ’amplitude de la vibration équivalente accélérée en égalant leurs expressions
du dommage par fatigue. A partir des équations (3.45), (3.47) ou (3.48) ainsi que (3.63), on
obtient les formulations suivantes, respectivement dans le cas des vibrations sinusoidales

(a fréquence fixe ou balayée) et aléatoires définies par une suite de paliers de niveaux

constants : )
p_gr ()’ 3.86
b
TRY G
Gt =Gt <ﬁ> (3.87)

avec (f et (¥, les grandeurs associées aux tests de référence et équivalent. Sur base,
par exemple, de la relation (3.86), on peut montrer I'influence du parametre b sur le
facteur d’exagération g—i pour différents rapports de réduction %, Fig. 3.18. Selon la
valeur de b, on constate une variation importante du facteur d’exagération. Une réduction
correcte de la durée du test nécessite donc le choix d’une valeur de b aussi proche que

possible de la valeur réelle. Une erreur sur le choix de b induit une erreur sur le facteur
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Fic. 3.18 — Influence du parametre b sur le facteur d’exagération
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réduction de durée t%
b

d’exagération d’autant plus importante que le facteur de réduction retenu est élevé. La
limite pratique dans la compression de la durée de l’essai est que l'accroissement du
niveau d’excitation correspondant ne conduise pas a dépasser la limite de rupture du
matériau [59]. En général, le facteur d’exagération maximum admis est de 'ordre de 2 & 3
(pour rappel, Van Dusen préconisait de ne pas augmenter I’excitation au niveau du centre
de gravité du luminaire, initialement de 1g, au-dela de 2.5g [119, 120]). Un tel facteur
correspond plus ou moins au rapport de la limite de rupture a la limite d’endurance pour
la plupart des matériaux. Pour certaines valeurs de b, cette regle peut conduire, comme
le montre la Fig. 3.18, a des facteurs de réduction de durée tres importants. Notons
qu'une réduction de durée exagérée peut cependant entrainer ’apparition de problemes
inexistants dans ’environnement réel, tels que ’amplification des chocs dans les montages
présentant des jeux, ’accentuation du comportement non-linéaire de la structure, voire la
création de contraintes extrémes supérieures a la limite élastique. C’est pourquoi, selon
lauteur, il est préférable de considérer comme valeur extréme du facteur d’exagération le
rapport entre la limite élastique et la limite d’endurance du matériau. On évite ainsi de
tester la structure dans la zone oligocyclique de la courbe de Wohler caractérisée par une

plastification importante et une réduction rapide du nombre de cycles a la rupture.

Des expressions analytiques faisant intervenir des environnements vibratoires différents
sont également présentées aux références [31, 36]. On peut toutefois signaler que les
équivalences entre vibrations aléatoires et sinusoidales sont tres critiquées. Elles trouvent
leur origine dans les années 1950, période durant laquelle on ne savait piloter les générateurs
de vibrations qu’en sinus a fréquence fixe ou balayée (cf. annexe A). Les moyens de traite-
ment du signal étant tres limités, il était donc nécessaire de simuler les vibrations aléatoires
de I'environnement réel par des vibrations sinusoidales. Aujourd’hui, le probleme ne de-
vrait plus se poser dans les meémes termes. L’un des intéréts des criteres présentés réside

dans la possibilité de comparer la sévérité d’un environnement réel, par exemple aléatoire,
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a une spécification qui a été définie par un sinus balayé. L’équivalence ne devrait donc pas

etre utilisée pour écrire une spécification sinus a partir d’un environnement réel aléatoire.

> Egalité de I’énergie dissipée

Une équivalence basée sur ’égalité des énergies dissipées au cours du test peut également
etre obtenue. Pour les vibrations sinusoidales et aléatoires, on obtient des relations ana-
lytiques identiques aux expressions (3.86) et (3.87) dans lesquelles le parametre b prend
une valeur fixe de 2. Ce cas de figure est cependant moins intéressant d’'un point de vue

réduction de la durée du test si bien que la méthode précédente lui est largement préférée.

> Egalité de la longueur de propagation de la fissure

En mécanique de la rupture [25, 60], le processus de fatigue allant jusqu’a la ruine peut
étre caractérisé par une premiere phase correspondant a l'initiation de la fissure suivie
d’une phase de propagation stable. La rupture survient lorsque la fissure a atteint une
taille critique. Chacun de ces processus est lié au niveau de contrainte et au nombre de
cycles appliqués a la structure. La loi de Paris définit la vitesse de propagation de la
fissure en fonction du nombre de cycles :

da
ou C; et n sont des constantes du matériau (courbe de propagation de Paris) ;
AK = K40 — Koin représente la variation du facteur d’intensité de contrainte ;
Cs est un parametre fonction de la géométrie;
Ao = Omaz — Omin ;
a est la demi-longueur de la fissure.
Il est par conséquent possible a partir de ces relations de déterminer un niveau de

contrainte qui produit la méme longueur de fissure avec un nombre réduit de cycles.

Cette méthode est toutefois tres peu utilisée au stade de la spécification.

3.6 Equivalence : méthodologie proposée

3.6.1 Procédure d’optimisation

Etant donné une vibration définie dans une bande de fréquences [fi, f2], la méthode

développée dans le cadre de cette these de doctorat se scinde en deux étapes :

1. Tracer le spectre de robustesse, de dommage ou d’énergie dissipée dans une gamme
de fréquences [ fo,, fo,] couvrant les principales résonances du matériel (gamme plus
ou moins large que l'intervalle [ f1, f], selon la connaissance de la structure a tester).

2. Rechercher les caractéristiques de la sollicitation équivalente telle que son spectre
de robustesse, de dommage ou d’énergie dissipée soit tres proche du précédent pour

toutes les fréquences de Uintervalle [fo,, fo,], Fig. 3.19.
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Fic. 3.19 — Minimisation de I’écart entre spectre de référence et spectre équivalent

Cette recherche est effectuée a partir d’une méthode itérative basée sur un processus

d’optimisation. Elle présente les avantages suivants sur la méthode analytique décrite au

paragraphe précédent :

>

>
>
>

Aucune restriction n’existe sur la valeur de la fréquence propre fy, qui peut étre ou
non dans l'intervalle [f, fs].

L’équivalence est obtenue indépendamment de la fréquence de résonance du matériel.
L’équivalence peut etre réalisée en tenant compte de plusieurs criteres de sévérité.
Une vibration équivalente peut étre déterminée quelle que soit la complexité de la

vibration de référence, ce qui n’est pas toujours le cas avec les méthodes simplifiées.

La méthode, basée sur un processus d’optimisation, a été développée dans I’environnement

du logiciel BOSS Quattro [103]. Le role de ce logiciel est double : d’une part, comme

gestionnaire de taches, il lance au moyen d’un script le programme dans lequel le calcul des

différents criteres a été implémenté et d’autre part, comme optimiseur, il gere le processus

d’optimisation. La procédure de calcul se déroule comme indiqué a la Fig. 3.20 :

1.

Le script USER-REFERENCE lance 'analyse traitant du test de référence et les
résultats (spectres de réponse extréme, de dommage et d’énergie dissipée) sont

stockés.

A partir des valeurs initiales des variables définissant ’espace de conception (am-
plitudes d’excitation, fréquences d’excitation et/ou durée du test), le script USER-
EQUIVALENCE calcule les différents spectres pour le test équivalent.

Les spectres du test équivalent pour l'itération courante sont associés aux spectres
du test de référence afin d’établir la fonction objectif et les contraintes définissant

le probleme d’optimisation.

L’algorithme d’optimisation, sur base des fonctions a minimiser et des contraintes

dont il calcule les sensibilités, met a jour les variables de conception [43].

Les étapes 2 a 4 sont alors répétées jusqu’a ce qu’un optimum soit atteint.



128 Chapitre 3. Sévérité d’un environnement vibratoire
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SREE
USER-EQUIVALENCE SDFE
sepf

A
FONCTION OBJECTIF - CONTRAINTES

fonction (SRE®,SRE®) <
fonction (SDF*,SDF®)
fonction (SED",SED)

Fi1G. 3.20 — Procédure d’élaboration d’'un test équivalent dans ’environnement du ges-
tionnaire de taches et optimiseur BOSS Quattro [103]

Les fonctions implémentées (fonction objectif et contraintes) permettant de poser cor-
rectement le probleme d’optimisation s’écrivent, selon le critere de sévérité considéré, sous

les formes suivantes :

fonction(SRE®, SRE”) = |[SRE” — SRE”|” (3.89)
SDF%|?

fonction(SDF®, SDF¥) = |lo 3.90

nction( ) 8 SDFF (3.90)
SED* |’

fonction(SED*, SED*) = |log —— 3.91

onction( ) 8 SEDF (3.91)

3.6.2 Validation

Afin de valider la méthodologie présentée, considérons le cas simple de I’environnement
vibratoire de référence décrit au tableau 3.1. Il s’agit d’un bruit de bande limitée dont la

durée d’application doit étre réduite d'un facteur 10. La plage d’excitation étant fixée, le
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seul parametre a déterminer est le niveau d’excitation correspondant au test équivalent.
Celui-ci est obtenu par égalité des spectres de dommage par fatigue. On observe que la
méthode développée fournit des résultats identiques a ceux de la méthode analytique.
Les différents spectres calculés sont représentés a la Fig. 3.21. La réduction de durée
(cf. SED) s’accompagne d’une augmentation du niveau d’excitation de 60 % (cf. SRE).
Il y correspond un facteur d’exagération de 1.3 garantissant la validité de I’équivalence

d’un point de vue contrainte RM .S induite dans le systeme.

Type Niveau d’excitation Durée

d’excitation [(n/s%)%/Hz] [s]
Référence || aléatoire [5, 25| Hz 2 18000
Equivalence || aléatoire [5,25] Hz analyt. : 3.2 / opti. : 3.2 1800

TAB. 3.1 — Réduction de la durée d’une spécification définie par une vibration aléatoire
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F1G. 3.21 — Test équivalent accéléré dans le cas d’un bruit de bande limitée pour € = 5%,
b=10et A= K =1 (---, Test de référence ; ——, Test équivalent) : (a) SDF'; (b) SRE;
(c) SED
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Par contre, dans le cas plus complexe de la table de secousses, dont 1’environnement
vibratoire est décrit a la Fig. 3.5 (a), la méthode analytique ne permet plus de trou-
ver une solution au probleme de réduction de la durée du test. Il est par conséquent
nécessaire, dans une telle situation, de recourir au processus d’optimisation développé.
Le test équivalent souhaité, a réaliser sur table vibrante, est un balayage sinusoidal
dans l'intervalle de fréquences [5,55|Hz pour une durée totale de ’essai de 3600s. La
fréquence minimale autorisée est imposée par les spécifications techniques des excitateurs
électrodynamiques. L’équivalence est basée sur 1’égalité des spectres d’endommagement
et les amplitudes des divers niveaux d’excitation représentent les variables de conception
du probleme. L’optimum obtenu est résumé au tableau 3.2 ainsi qu’a la Fig. 3.22. Une
réduction de durée importante (% = 139) est réalisée pour un facteur d’exagération au
plus égal a 1.9 (fo = 5 Hz), Fig. 3.22 (b).
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Fic. 3.22 — Balayage sinusoidal accéléré équivalent a la table de secousses, calculé a partir
de 'accélération verticale mesurée au droit de la fixation du luminaire Saphir 150 W pour
e=5%0=10, A=K =1et R, =1 (---, Test de référence; ——, Test équivalent) :
(a) SDF'; (b) SRE; (¢) SED
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Type Niveau Durée
d’excitation d’excitation [s]
Référence table signal 510°
de secousses mesuré (= 2.5 10° secousses)
Equivalence || balayage sinusoidal  [5,7]Hz : 2.7mm 3600
logarithmique [7,10] Hz : 5.2m/s’ (3 balayages)
5—55—5Hz  [10,13]Hz : 3.7m/s”
0.34 oct/min [13,20] Hz : 2.5m/s”
20,29] Hz : 3.1m/s”
29,39] Hz : 4.5m/s”
[39,55] Hz : 3.6m/s”

TAB. 3.2 — Réduction de la durée d’une spécification définie par une succession de secousses

3.7 Exemples

Dans un premier temps, la théorie fondée sur le systeme de référence a un degré de liberté
permet d’élaborer une spécification basée sur ’égalité des spectres de réponse au choc en
vue de la qualification des luminaires a un impact sur le poteau. Ensuite, la sévérité des
normes utilisées pour la qualification des appareils d’éclairage public au vent est estimée
et comparée a celle de leur environnement vibratoire réel. Finalement, un test de durée

réduite, équivalent aux effets du vent, est présenté.

3.7.1 Qualification des luminaires a un impact au niveau du

poteau

L’objectif de cet exemple consiste a élaborer une spécification assurant la qualification
sur excitateur électrodynamique d’un luminaire d’éclairage de parking dont le poteau
est percuté par une voiture. La modélisation de la structure, basée sur la méthode des
éléments finis, est identique a celle présentée au chapitre précédent comme lillustre la
Fig. 3.23 (a). L'excitation est déterminée a partir d’observations relevées sur un cas réel,
le luminaire NEMO congu et fabriqué par R-Tech/Schréder dont une vue est présentée
a la Fig. 3.23 (b), et au moyen d’informations recueillies dans la littérature [34, 66]. Il en
ressort que, d’une part, I'intégrité structurale du poteau n’est pas mise en défaut au cours
du choc et que, d’autre part, la collision véhicule-poteau peut étre représentée par une
force d’impact F'(t) dont I’évolution temporelle se résume a un triangle de hauteur F,,,, et
de base At, Fig. 3.23 (a). D’apres ces mémes sources, le maximum de la force d’excitation
apparait généralement apres 20ms et la durée de la sollicitation est de 'ordre de 80 a
200 ms selon I'importance de la déformation causée au véhicule. Connaissant la masse m

de la voiture ainsi que sa vitesse initiale v;,; (tableau 3.3), le principe de conservation de
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m,= 7.5 kg
l, = 280 mm
l. = 500 mm
F

z Frex
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F1c. 3.23 — Systéme « poteau/luminaire » soumis a une excitation de type impact :

(a) Modele éléments finis de la structure et représentation de 'excitation; (b) Vue du

luminaire NEMO (R-Tech/Schréder) auquel est appliquée la présente étude

la quantité de mouvement s’écrit sous la forme suivante :

At
/ F(t)dt = m|vgin — Vind (3.92)
0
soit, pour une vitesse nulle apres la collision (v, = 0) :
2Mmuini
Fmaw - 3.93

m At Uini F, maw
Simulation || [kg| | [ms] | [m/s] | [kN]

1 900 200 5.6 | 50.0
2 900 200 9.7 | 87.2
3 900 80 2.6 |125.0
4 900 80 9.7 |218.2

TAB. 3.3 — Détermination du maximum de la force d’impact pour m, At et v;,; donnés

Le calcul de la réponse dynamique d’une structure soumise a un impact est effectué dans
I'environnement du logiciel Samcef [102]. La méthode de résolution étant basée sur un
calcul transitoire par superposition modale (méthode des accélérations modales [37]), son
utilisation nécessite, d'une part, I’hypothese d’'un amortissement modal et, d’autre part,
la détermination d’un nombre important de modes propres pour obtenir une solution
numérique satisfaisante. Différents poteaux en acier pouvant accueillir le luminaire, leurs

données géométriques sont présentées au tableau 3.4.
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Poteau
1

© 00 1 O Ot = W N

—_
e}

Hauteur | @iatn | Dpase | Epaisseur | Fréquence
[m] [mm] | [mm] [mm] d’utilisation
4 60 116 3 fréquent
4 76 132 3 peu fréquent
) 60 130 3 fréquent
) 62 132 4 peu fréquent
5 62 147 4 rare
5) 76 147 3 rare
4 76 144 3 fréquent
) 76 144 3 fréquent
4 60 110 3 rare
5) 60 123 3 rare

TAB. 3.4 — Données géométriques des différents poteaux en acier impliqués dans
Pélaboration du test équivalent & un impact (F = 2.110"' N/m*, p = 7800 kg/m”, v = 0.3,

pour une limite élastique R, de 235 MPa)

Dans un premier temps, le poteau n°l est pris comme référence, vu sa fréquence d’uti-
) 9y

lisation élevée et sa section d’encastrement de taille réduite, afin de corréler le calcul

de la réponse du systéme « poteau/luminaire » avec les observations réalisées sur le cas

réel. La réponse PIC du poteau n°l soumis aux différents profils d’excitation décrits

au tableau 3.3 est représentée a la Fig. 3.24 pour un amortissement modal constant pre-

nant les valeurs de 5, 0.5 et 0.05%. Il s’agit de la contrainte a la base du poteau et de

laccélération dans la direction d’impact au niveau de la fixation du luminaire (la struc-
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Fic. 3.24 — Réponses du poteau n°l en fonction de la force F,,, d’impact appliquée
——, ¢ =5%) : (a) Contrainte PIC a la base du
poteau (point 1); (b) Accélération PIC selon ox au niveau de la fixation du luminaire

(---, e =0.05%; ---

(point 2)

, e =05%;
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ture étant symétrique, les composantes de 1’accélération dans les autres directions sont
nulles), soit respectivement aux points 1 et 2 de la Fig. 3.23 (a). On constate que la
contrainte au point 1, contrairement a l'accélération au point 2, est tres peu sensible a
I’amortissement introduit dans le modele. Il apparait également que les forces d’impact
envisagées engendrent une contrainte a ’encastrement nettement supérieure a la limite
élastique du matériau constituant le poteau (R, = 235 MPa). Une telle contrainte n’est
pas observée dans la réalité puisque le poteau n’est pas endommagé. Par conséquent, la
limite supérieure de la force d’impact F,,,, peut étre extrapolée de ces résultats de sorte
que la contrainte a la base du poteau soit juste inférieure a la limite élastique de ’acier.
On obtient ainsi une valeur de 15kN (cf. Fig. 3.24) qui correspond, pour un At de 80 ms,
a une vitesse initiale de 0.7m/s (2.5km/h). L’accélération au niveau de la fixation du
luminaire est dans ce cas comprise entre 90 et 164 m/ s” selon 'amortissement considéré.
Les signaux temporels obtenus aux points 1 et 2 pour un amortissement de 0.05 % (valeur
conservative, équivalente a I'application d’'un coefficient de sécurité) et un pas de temps
dt de 10™* s sont illustrés a la Fig. 3.25.
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F1G. 3.25 — Réponses du poteau n°1 & un impact (¢ = 0.05%, dt = 10~*s) : (a) Evolution

temporelle de la contrainte a la base du poteau (point 1); (b) Evolution temporelle de

laccélération selon ox au niveau de la fixation du luminaire (point 2)

L’influence du nombre de modes constituant la base modale sur la qualité de la solution
numérique est étudiée au tableau 3.5. L’étendue de la base modale et le pas de temps dt
sont liés par le respect du théoréme de Shannon. La simulation 6 étant prise comme
référence (la fréquence d’échantillonnage f, est plus de 18 fois supérieure a ’étendue
de la base modale), il apparait qu’'une cinquantaine de modes (simulations 3 et 4) sont
nécessaires pour estimer correctement le PIC' d’accélération. Pour une durée d’observation
constante, le temps de calcul est directement conditionné par la taille du pas de temps.
Les parametres définissant la simulation 3 seront donc préférés par la suite a ceux de

la simulation 4 vu le gain de temps qu'’ils procurent (3 minutes au lieu de 15 sur une
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Simulation
1 2 3 4 5 6
dt [s] 5100% 5107* 107* 210° 210° 510°°
fs [Hz] 210%  210* 10* 510 510* 210°
Nombre de modes 10 20 50 50 76 76

Etendue de la base modale [Hz] | 240 781 3440 3440 7215 7215
Erreur relative [%]
Contrainte (PIC) 0.2 0.2 0.0 0.0 0.0 0.0
Accélération (PIC) 34.4 6.5 0.4 0.1 0.0 0.0

TaB. 3.5 — Influence du pas de temps et du nombre de modes propres sur la qualité de la

solution numérique

station HP-UX B2600). Notons encore que le temps de calcul nécessaire pour exécuter la
simulation 6 est quant a lui d’environ 150 minutes.

Dans un second temps, le calcul de la réponse du systeéme « poteau/luminaire » & un im-
pact est répété pour chacun des poteaux du tableau 3.4. Les valeurs PIC' des signaux ob-
tenus sont résumées a la Fig. 3.26. On constate que la contrainte la plus élevée (238 MPa)
est 1égerement supérieure a la limite élastique de ’acier mais apparait a la base du poteau
le moins robuste (poteau n°9), celui-ci étant toutefois rarement utilisé. L’accélération la
plus importante est par contre relevée a la fixation du luminaire sur le poteau n°1 et est
d’environ 17g.

Finalement, I’évolution temporelle de ’accélération au point 2, déterminée pour chaque
poteau, peut étre considérée comme l’excitation a imposer a la base du systeme de

référence a un degré de liberté dont le SRC' est calculé. L’amortissement du mode prin-
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F1G. 3.26 — Réponses PIC pour l'ensemble des poteaux (¢ = 0.05%, dt = 107*s,
nombre de modes = 50) : (a) Contrainte a la base du poteau (point 1); (b) Accélération

selon oz au niveau de la fixation du luminaire (point 2)
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cipal du luminaire étant inconnu, une valeur conventionnelle de 5% a été utilisée pour le
calcul [53, 56]. La bande d’analyse en fréquence envisagée s’étend de 0 & 55Hz et enve-
loppe ainsi les principales fréquences de résonance de ’appareil. La résolution fréquentielle
dfy étant fixée & 0.1 Hz, il apparait que, pour un échantillon temporel de 510* points, le
calcul d'un SRC' nécessite 12 minutes sur un processeur P4 3.6 GHz. La spécification
caractérisant ’environnement vibratoire du luminaire suite a un impact sur le poteau
est alors obtenue en prenant l'enveloppe des différents spectres de réponse au choc,
Fig. 3.27 (a). Une enveloppe simplifiée mais conservative est également déterminée en

vue de son introduction dans un systeme de controle pour excitateur électrodynamique,
Fig. 3.27 (b).
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F1G. 3.27 — Spécification de test équivalente a un impact sur le poteau : (a) Enveloppe des
SRC calculés a partir de la réponse des poteaux au niveau de la fixation du luminaire pour
e = 5%; (b) Simplification de I'enveloppe des SRC en vue du pilotage d’'un excitateur

électrodynamique

Les excitateurs électrodynamiques sont en réalité toujours pilotés a partir d’un signal
en fonction du temps. Le calcul d’'un SRC' étant une opération univoque, il y a cependant
une infinité de signaux temporels ayant un spectre donné. Le principe général consiste
donc a rechercher un des signaux #(t¢) ayant le spectre spécifié. Pour cela, le calculateur
de la baie de pilotage procede comme suit [56, 67] :

> Un signal d’accélération élémentaire (par exemple, une sinusoide amortie) est généré

a chaque fréquence fy, du SRC' de référence. Un tel signal a la propriété d’avoir un
spectre de réponse au choc présentant un pic a la fréquence de la sinusoide.

> Les signaux élémentaires sont additionnés en introduisant éventuellement un retard

entre chacun d’eux, de facon a maitriser la durée totale du choc.

> Le signal global étant ainsi constitué et compensé (vitesse et déplacement doivent

étre nuls en fin de choc), le programme procede alors a quelques itérations corrigeant
les amplitudes de chaque signal élémentaire de facon a ce que le spectre du signal

global converge vers le spectre de référence.
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Un exemple de signal temporel de pilotage synthétisé a partir du SRC' de la Fig. 3.27 (b)
est présenté a la Fig. 3.28.

Accélération [g]
e Y

0.0 0.5 1.0 15 Z.0 Z.5 3.0 3.5 4.0

Temps [s]

Fic. 3.28 — Signal temporel a imposer au niveau de la table d’un excitateur
électrodynamique afin de garantir un SRC équivalent a celui de la Fig. 3.27 (b) (cal-

cul réalisé au moyen du systeme VibEzec/m+p International du Centre Spatial de Liége)

3.7.2 Sévérité des « normes luminaires » par rapport au vent

Dans un premier temps, la sévérité de I'environnement vibratoire engendré par le vent
sur un appareil d’éclairage public est déterminée en appliquant, a la base du systeme de
référence a un degré de liberté, les PSD de réponse calculées au droit de la fixation du
luminaire sur le poteau selon les directions ox, oy et 0z, supposées des lors non-corrélées
(simulations 1 & 8 et 12 & 15 du tableau 2.14). Les différents spectres ainsi obtenus sont
présentés a la Fig. 3.29. L’effet du vent moyen étant dissocié de celui des tempétes, ’enve-
loppe des simulations envisagées est obtenue en prenant, pour chaque fréquence propre du
systeme a un degré de liberté, le maximum des différents spectres calculés. On constate que
les accélérations extrémes relevées au niveau du centre de gravité du systeme a un degré
de liberté ont pour origine les tempétes, excepté dans la plage de fréquences [6.6, 11.3] Hz.
De méme, I’endommagement produit par les tempétes est en général plus important que
celui associé aux effets du vent moyen, si ce n’est pour les fréquences propres comprises
dans l'intervalle [2.6,18.1] Hz qui, la plupart du temps, comprend la premiere fréquence
de résonance du luminaire. Par contre, 1’énergie dissipée sur une période de 20 ans est
systématiquement supérieure a celle produite par 90 heures de tempéte. Notons encore
que les différents spectres sont calculés pour une période d’observation de 10 minutes. Les
spectres d’endommagement et d’énergie dissipée sont ensuite extrapolés a la durée totale
d’application de I'environnement vibratoire.

Dans un second temps, la sévérité des différentes normes et moyens d’essais mis en

ceuvre par R-Tech (tel que la table de secousses), présentés au chapitre 1, est déterminée
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F1G. 3.29 — Comparaison de la sévérité des effets journaliers du vent (---, Enveloppe
des simulations 1 — 4,12 et 14 du tableau 2.14 : ujy = 10.2m/s, durée = 20 ans) et
des tempétes (——, Enveloppe des simulations 5 — 8,13 et 15 du tableau 2.14 : u)y =

19.6m/s, durée = 90 heures) pour ¢ = 5%, b = 10 et A=K =1 : (a) SRE (période
d’observation de 10 minutes); (b) SDF'; (¢) SED

et comparée a celle résultant de I'effet cumulé du vent moyen et des tempétes, Fig. 3.30.
On remarque que les SRE des normes CEI 68-2-6 et CEI 60598 croissent avec la fréquence
propre du systeme a un degré de liberté vu que 'excitation est définie par un déplacement
d’amplitude constante. Les accélérations maximales vue par le centre de gravité du systeme
sont alors atteintes a la fréquence de 55 Hz et valent, respectivement, 179 m/ s* et 418 m/ g
pour un amortissement de 5 %. Le projet belge ainsi que les normes ANSI C 136-31 (condi-
tions normales d’utilisation et appareils montés sur ponts ou viaducs) présentent des
spectres de réponse extréme de niveaux constants. En dessous de 20 Hz, le SRE du pro-
jet belge est le seul a envelopper complétement celui du vent (ce dernier étant obtenu en
considérant le maximum entre le vent moyen et les tempétes). En ce qui concerne le SDF,

a nouveau, seul le projet belge enveloppe pratiquement sur toute la plage de fréquences



Chapitre 3. Sévérité d’un environnement vibratoire 139

considérée le spectre associé aux effets cumulés du vent moyen et des tempeétes. Un test de
sévérité moindre est cependant a craindre pour un appareil qui présenterait une fréquence
de résonance d’environ 9 ou 35 Hz. Par contre, dans le cas du SED, le vent surpasse

largement les autres environnements vibratoires vu sa longue durée d’application.
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FiG. 3.30 — Comparaison de la sévérité des « normes luminaires » et de 'environnement

vibratoire du vent pour e =5%,b=10et A=K =1: (a) SRE; (b) SDF; (¢) SED

3.7.3 Qualification des luminaires au vent

Sur base de la méthodologie d’optimisation développée, un test accéléré présentant un
SDF équivalent a celui associé aux effets cumulés du vent moyen et des tempétes, présenté
a la Fig. 3.30 (b) et repris a la Fig. 3.31 (b), peut étre calculé. Comme pour I'exemple de
la qualification des luminaires a un impact au niveau du poteau, une enveloppe simplifiée
mais conservative est déterminée a partir du spectre de référence initial. Le test de fa-
tigue équivalent envisagé correspond, pour chaque direction structurale du spécimen testé,
a une excitation aléatoire définie dans la plage de fréquences [5,55] Hz. Le spectre d’ex-

citation est divisé en 7 intervalles dans lesquels la PSD prend une valeur constante. La



140 Chapitre 3. Sévérité d’un environnement vibratoire

fréquence minimale d’excitation, imposée par les spécifications techniques des excitateurs
électrodynamiques, ne remet cependant pas en cause 'efficacité du test car la premiere
fréquence de résonance des luminaires est généralement supérieure a cette valeur mini-
male. La durée du test étant fixée a une heure par axe, les niveaux d’excitation ainsi que
les fréquences définissant les intervalles entre 5 et 55 Hz constituent les parametres du
probleme. La solution fournie par le processus d’optimisation est présentée a la Fig. 3.31

et la spécification qui en découle est résumée au tableau 3.6.

Type Niveau d’excitation Durée
d’excitation [(m/s)* /Hz] de la sollicitation
Référence vent PSD de réponse du systeme  vent moyen : 20 ans
« poteau/luminaire » au droit +

de la fixation du luminaire tempeétes : 90 heures

5.0,8.0]Hz : 0.3 3600 s
8.0,12.0]Hz : 7.0
12.0,15.0) Hz : 3.0

Equivalence | aléatoire [
[
[
[15.0,20.5
[
[
[

|Hz : 1.0
20.5,34.5]Hz : 1.2
34.5,45.0] Hz : 0.6
45.0,55.0] Hz : 0.1

TAB. 3.6 — Réduction de la durée d’une spécification définie par I’enveloppe des sollicita-

tions engendrées par le vent (¢ = 5% et b = 10)

La PSD d’excitation obtenue présente une valeur RMS de 8.2 m/s2 et 'espérance
mathématique du facteur de pic E[n] est estimée a 4.1 pour une période d’observation
de 10 minutes. Dans ces conditions, I'écart-type o[n] étant de 0.3, le facteur de pic a
une probabilité de 99.7 % d’étre compris dans l'intervalle [3.2,5.0]. La borne supérieure
de cet intervalle représente un parametre important a définir lors de l'introduction du
profil d’excitation dans un logiciel de pilotage pour excitateur électrodynamique tel que
LMS Test.Lab [68]. Notons encore que le déplacement maximum engendré par le test
équivalent accéléré est d’environ 7 mm, ce qui est nettement inférieur a la course disponible
sur le pot vibrant Gearing & Watson V2664 du laboratoire Vibrations & Identification
des Structures (cf. Fig. 1.9 et tableau 1.8).

Le niveau d’équivalence atteint, d’un point de vue endommagement par fatigue, entre
Iessai de durée réduite et 'enveloppe simplifiée caractéristique de I'environnement vi-
bratoire du luminaire, soumis a 'effet du vent moyen et des tempétes, est illustré a la
Fig. 3.31 (b). L’augmentation du niveau d’excitation, suite a une réduction de la durée
du test, est traduite, Fig. 3.31 (a) et (c), par accroissement du SRE correspondant au

test équivalent. Le facteur d’exagération g—i obtenu en divisant les deux spectres de la
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Fig. 3.31 (a) est au plus égal a 3.3 pour les points communs aux SDF de référence et a
I'enveloppe simplifiée. Cette valeur est confirmée par la relation (3.86) dans laquelle %
prend une valeur de 1.7510°. Par contre, pour les autres points du spectre, I’enveloppe
simplifiée étant conservative, il est normal de voir apparaitre un facteur d’exagération
plus important. Seule la connaissance de I’état de contrainte généré dans la structure par
Ienvironnement de référence permettrait de certifier la représentativité de ’essai accéléré
en s’assurant que les contraintes qu’il engendre restent bien inférieures a la limite élastique
du matériau. Pour cela, un modele plus complexe de la piece, de type éléments finis, est
nécessaire. En ce qui concerne le SED, la Fig. 3.31 (d) indique que le test accéléré dissipe

moins d’énergie que I’environnement de référence.
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Fiac. 3.31 — Test accéléré équivalent a I'enveloppe des SDF du vent pour ¢ = 5%,
b=10 et A=K =1 (---, Enveloppe de référence; e—, Enveloppe de référence sim-
plifiée; ——, Test équivalent) : (a) SRE; (b) SDF'; (c) Facteur d’exagération; (d) SED
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3.8 Conclusions

En I'absence d’un modele représentatif de la structure, le systeme linéaire a un degré de
liberté, associé a la définition de criteres tels que la réponse extréme, I’endommagement
par fatigue ou 1'énergie dissipée, est souvent utilisé dans le but, soit de comparer la
sévérité relative de divers environnements vibratoires, soit d’élaborer une spécification,
généralement de durée réduite, réalisable en laboratoire. Dans ce dernier cas, il est bien
entendu fait ’hypothese que I’équivalence obtenue reste valide pour la structure réelle
plus complexe. Malgré ces quelques simplifications, la méthode du systeme a un degré de

liberté permet d’obtenir dans un délai relativement court de précieuses informations.

Le probleme de I’équivalence entre environnements vibratoires étant d’une importance
capitale pour l'industriel lié, d’une maniere générale, au domaine de la construction
mécanique, une méthodologie basée sur un processus d’optimisation a été développée
afin d’étre a méme de traiter les cas plus complexes n’ayant pas de solutions analytiques.
L’équivalence ne pouvant respecter simultanément ’ensemble des criteres de sévérité,
I'identification et la connaissance des modes de rupture est par conséquent de premiere

importance dans le choix du critere le plus approprié.

Les exemples considérés, liés pour la plupart a 'environnement vibratoire des lumi-
naires, ont permis de mettre en évidence 'efficacité de la méthodologie basée sur le systeme
de référence a un degré de liberté. Cependant, ils ont également fait la lumiere sur les
difficultés que ’on peut rencontrer lors de I’établissement d’une spécification pour excita-
teur électrodynamique et les inconvénients propres a la simplicité du modele a un degré
de liberté :

> L’environnement vibratoire réel d’un appareil d’éclairage public est multiaxial et les
réponses structurales du systeme « poteau/luminaire » au niveau de la fixation de
I’appareil sont corrélées entre elles. Cependant, la plupart des pots vibrants, sauf
quelques exceptions comme en témoignent les références [24, 90], ne peuvent exci-
ter simultanément les directions structurales du spécimen testé. Le principe de la
méthode d’équivalence développée consiste, dans ce cas, a prendre ’enveloppe des
différents spectres de réponse obtenus lorsque le systeme a un degré de liberté est sou-
mis a chacune de ces sollicitations, supposées non-corrélées. La spécification conserva-
tive ainsi obtenue est alors reproduite, au moyen d’un excitateur électrodynamique,
sur un meéme spécimen, consécutivement selon chacune de ses directions structurales.
> La durée de vie d’un appareil d’éclairage public étant d’environ 20 ans, un essai en la-
boratoire ne sera jugé intéressant que si la durée de ’essai a été suffisamment réduite.
Malheureusement, ceci s’obtient au détriment du facteur d’exagération g—i, si bien
que dans l'optique du respect des mécanismes de dégradation, un controle de I’état de
contraintes dans la piece est nécessaire. Or, la constante de proportionnalité K ap-
paraissant dans 1’équation (3.1) est souvent mal connue, ce qui rend l'estimation des

contraintes tres hasardeuse. Dans une telle situation, le recours a un modele éléments
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finis de la structure permet de s’assurer que la spécification définie reproduit bien le

méme processus d’endommagement que l'environnement réel.






Chapitre 4

Endommagement d’une piece

mécanique en fatigue uniaxiale

4.1 Introduction

Lorsqu’un modele éléments finis de la structure est disponible, les criteres de sévérité
énoncés au chapitre précédent dans le cadre d’un systeme simplifié a un seul degré
de liberté, a savoir, le spectre de réponse extréme et le spectre de dommage par fa-
tigue pour les principaux, se réduisent respectivement a la contrainte maximale et
a 'endommagement qui lui est associé, observés sur 'ensemble de la piece mécanique
sujette aux vibrations. Dans ce cas, les criteres ne s’expriment plus sous forme de spectres
en fonction de la fréquence propre présumée d'un systeme a un degré de liberté mais
quantifient de facon absolue la sévérité de I’environnement vibratoire auquel la piece est
soumise en fonctionnement ou en laboratoire.

Le recours a un modele éléments finis pour simuler I'effet des vibrations induites sur la
structure étudiée permet, de par 'acces direct aux contraintes qu’il offre, de vérifier dans
un premier temps la résistance du spécimen face a son environnement réel, d’en prédire en-
suite la durée de vie lorsque I’endommagement est régi par le phénomene de fatigue et, de
s’assurer finalement que la spécification de durée réduite que I'on cherche a définir repro-
duit bien le méme processus d’endommagement que I’environnement de référence. Dans
cette approche, il apparait clairement que les aspects calculs, rédaction d’une spécification
équivalente et essais en laboratoire sont étroitement liés. Compte tenu de la tendance ac-
tuelle consistant a réduire les cotuts de production en optant pour des matériaux meilleur
marché, une quantité moindre de matiere utilisée, ... le caractere dimensionnant des sol-
licitations vibratoires doit étre pris tres au sérieux et un pré-dimensionnement statique,
comme tres souvent pratiqué dans l'industrie, n’est des lors plus suffisant. Une étude
éléments finis du prototype soumis aux vibrations devrait donc étre introduite suffisam-
ment t0t, des la phase de conception, chaque fois que cela est possible.

Dans ce chapitre, la méthodologie présentée au chapitre 3 est généralisée au moyen de la
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méthode des éléments finis et appliquée au cas d’une structure académique de type poutre,
fournie par le Centre Spatial de Liege (CSL). Elle présente les particularités suivantes :
> Dans la plage d’excitation considérée (c’est-a-dire [5,55] Hz), le systéme ne présente
qu'une seule fréquence de résonance (premier mode de flexion). Dans ce cas, la
méthode simplifiée du systeme a un degré de liberté permet également de chiffrer
la sévérité de ’environnement vibratoire et donc, de la comparer aux résultats de
calculs par éléments finis.
> La structure ne répondant essentiellement que selon son premier mode de flexion,
I’état de contrainte dans celle-ci peut étre qualifié d’uniaxial : ce qui, dans un premier
temps, simplifie I’approche.
Dans le but de valider les développements théoriques présentés, des essais de vibration
sont réalisés sur excitateur électrodynamique. Dans ce cas, des mesures de contrainte obte-
nues au moyen de jauges collées sur la structure permettent de calculer 'endommagement

généré par la sollicitation.

4.2 Définition du cas-test numérique et expérimental

La méthodologie développée est illustrée au moyen d’un cas-test expérimental simple
consistant, comme indiqué a la Fig. 4.1, en une poutre de section rectangulaire excitée
par la base et comportant une masse concentrée a son extrémité libre. La structure est
faite d’acier et se décline en quatre longueurs différentes. Les propriétés géométriques du

cas-test ainsi que celles du matériau constitutif sont reprises au tableau 4.1.

| interface |«

E,p,v ’_L
||—'1 I /1 LM
|
>
|4>|
r

excitateur I accélérométre

F1G. 4.1 — Systéme « poutre/masse » soumis a une excitation de type sismique

Notons que dans I’hypothese d’une représentation de la courbe de Wohler par la for-
mulation de Basquin (3.35), les limites élastique R, et d’endurance o,,q du matériau sont
associées respectivement & un nombre de cycles N d’environ 1.4 10% et 7.6 10°, traduisant
la plage d’utilisation de cette approximation.

Que Iapproche soit analytique (cf. chapitre 3) ou basée sur la méthode des éléments
finis, la prédiction de la durée de vie d’une piece mécanique soumise au phénomene de

fatigue vibratoire nécessite un calcul de réponse de la structure sollicitée. Par conséquent,
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Géométrie
L [m] 0.575 - 0.510 - 0.475 - 0.445
bs [m] 0.08
hs [m] 0.015
M, [kg] 3.95
7 [m] 0.04
Matériau
Type acier AISI 1015 [25]
E [N/m’] 2.05 10"
p [kg/m®] 7850
v /] 0.3
R, [MPa| 415
R, [MPa| 227
Waohler
A [MPa] 886
b[/] 7
Oenda [MPal 128

TAB. 4.1 — Caractéristiques du systéme « poutre/masse » utilisé lors des simulations et

essais (R, représente la limite élastique du matériau considéré)

I’amortissement modal €; représente une inconnue importante du probleme. Celle-ci peut
étre déterminée expérimentalement, de méme que les fréquences et modes de vibration de
la structure réelle. Une comparaison avec le modele théorique permet alors d’en vérifier

la bonne représentativité.

4.3 Identification expérimentale des parametres mo-

daux

Les parametres modaux sont tres souvent identifiés a partir de la matrice des fonctions de
réponse en fréquence H définissant la relation entre la force appliquée et le déplacement,
la vitesse voire I'accélération mesurée (analyse modale au marteau d’impact ou au moyen
d’un excitateur électrodynamique relié a la structure) [29, 30, 46, 71].

Dans le cas d’une excitation sur table vibrante, la mise en oeuvre de capteurs de force
a l'interface « spécimen/table » n’est pas systématique lors d’un essai car relativement
couteuse (nombre de capteurs nécessaires, prix des capteurs, réduction du nombre de voies
d’acquisition disponibles). Une pratique courante consiste plutot a définir accélérometre
de controle comme point de référence pour le calcul de la matrice des fonctions de trans-
massibilité T', encore appelée matrice des FRF par abus de langage. L’erreur commise

peut étre évaluée sur base d’un systeme a un degré de liberté soumis, soit a une force F'
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appliquée en son centre de gravité, soit a un déplacement X de sa base. En conservant les

notations du chapitre 3, les expressions analytiques de ces différentes fonctions s’écrivent :

H=>= (4.1)

% 1+2ieL
/ S
1-— <f—0) +21¢ 0
Z 2 1
0/ 1 (£) +2icf

ou Y représente le déplacement absolu de la masse m, tel que Z =Y — X ;

Tr définit la transmaissibilité relative.

On constate que, du point de vue identification des parametres modaux, les relations (4.1)

et (4.3) sont équivalentes. Il apparait également que la transmissibilité relative Tg peut

étre obtenue au départ de la transmissibilité absolue 1" simplement en lui retranchant la

matrice unitaire [ :

Ty — Yy - X
X

En pratique, 'erreur commise lorsque cette manipulation n’est pas effectuée dépend du

T -1 (4.4)

taux d’amortissement qui caractérise la structure, Fig. 4.2.

[T
o P N
T T

e [%]

O P N W D 01 O N 0 ©
— T T T T T T T T

012345678910 15 20 25
€ [%]

F1G. 4.2 — Pourcentage d’erreur entre les transmissibilités 1" et Tz en fonction du degré

d’amortissement ¢ du systeme (f = fp)

Pour une valeur de 'amortissement modal inférieure a 10 % (cas de la plupart des struc-
tures métalliques, méme en présence d’assemblages), I’erreur commise est au plus égale
a 2%. Dans le cas d'un amortissement faible (2ie < 1), la relation (4.2) peut donc

également étre considérée comme équivalente aux expressions (4.1) et (4.3).
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Sur base de cette hypothese, les parametres modaux du systéme « poutre/masse »
sont identifiés a partir des transmissibilités T mesurées au cours des différents essais.
L’amplitude d’une telle fonction, calculée par exemple entre ’extrémité libre de la poutre

et ’encastrement, est représentée a la Fig. 4.3.

70

60 I — |

50

40+

T

301

20t

101

0 1 I I £
5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
Fréquence [Hz]

Fi1G. 4.3 — Amplitude des transmissibilités T mesurées entre ’extrémité libre de la poutre
et 'encastrement pour L = 0.575 m (- - -, CEI 68-2-6; ——, bruit blanc)

Il apparait clairement que dans la plage fréquentielle d’intérét [5, 55] Hz, le comportement
de la structure peut étre approché par un systeme a un degré de liberté (au pic de
résonance est associé le premier mode de flexion de la poutre, Fig. 4.3). Cela étant,
les équations (1.3), (4.2) et (4.3) fournissent une procédure simple d’identification de

l’amortissement modal ¢ :

0 fo V14 (2¢)? 1 (4.5)

BN 2 ~9
f|TT £ £

Toutefois, dans le cadre de 'excitation aléatoire (bruit blanc, tableau 4.2), cette identifi-
cation est réalisée au moyen de la méthode Ibrahim Time Domain (ITD) [48], basée sur
la réponse impulsionnelle déduite de la transmissibilité T" mesurée. La Fig. 4.3 et a fortiori
les résultats de I'identification présentés au tableau 4.2 montrent que T', € ainsi que fy

dépendent du niveau d’excitation appliqué. Un tel phénomene est souvent représentatif

CEI 68-2-6 | ANSI C 136-31" | Projet belge | Bruit blanc™
Lim] || fo [He] e [%] | fo [He] e [%] | fo [Ha] e [%] | fo [He] e [%]
0.575 16.9 1.24 17.1 0.37 - - 16.6 0.81
0.510 20.0 1.40 20.2 0.79 19.7 1.65 19.7 1.04
0.475 21.9 2.29 22.5 0.69 21.8 2.08 22.1 1.38
0.445 24.1 3.42 24.8 1.26 23.8 2.84 23.6 1.92

TAB. 4.2 — Parametres modaux identifiés dans le cadre des diverses excitations appliquées

(*1.5 g au niveau de la masse, **0.5 g RM S a l'encastrement)
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d’une structure non-linéaire. L’explication la plus probable consiste a admettre que 1’en-
castrement n’est pas parfait : ses propriétés varient avec la sévérité du test. Les amor-
tissements identifiés seront cependant utilisés pour prédire I’endommagement subi par le
systéme « poutre/masse ».

Notons finalement que ’essai suivant le projet belge n’a pu étre mené a son terme pour
une longueur L de 0.575 m étant donné sa grande sévérité. Au passage de la résonance,
le déplacement de la masse aurait été tel qu'un endommagement de la structure était a

craindre.

4.4 Approche analytique

La théorie développée dans le cadre du systeme de référence a un degré de liberté a mis
en évidence la nécessité de connaitre avec précision le coefficient K lorsqu’une approche
quantitative est envisagée. Pour rappel, I’expression reliant la contrainte o au déplacement
relatif Z s’écrit :

o=KZ (4.6)

La premiere étape consiste donc a déterminer I’expression analytique du coefficient K dans
le cas particulier d’une poutre supportant une masse a son extrémité libre. Au niveau de

I'encastrement, la contrainte analytique de peau [78] est donnée par :

hs
Mk
I

(4.7)

ou [ est le moment d’inertie de la section rectangulaire ;

M est le moment de flexion a Pencastrement.

Le moment M peut encore s’écrire en termes de déflexion v(z) de la poutre [78] sous la

forme suivante :

d*v(x)
dx?

La déflexion v(x) étant une fonction variant avec I’abscisse x le long de la poutre [10], elle

M=FEI

(4.8)

est maximale a extrémité libre (z = 0) ou elle égale le déplacement relatif Z :

3
T T Z
vr)=|—5—-3=-+2| = 4.9
@)= |5-32+2| 2 (1.9)
Notons que la fonction de x entre crochets dans l'expression (4.9) représente le premier
mode de flexion de la poutre. Finalement, & partir des relations (4.6) a (4.9), expression
analytique du coefficient K s’écrit :

K 3E h
21?2

(4.10)

L’équation (4.10) montre que, pour une section et un matériau donnés, le coefficient K

ne dépend que de la longueur de la poutre. Cette derniere peut étre reliée a la premiere
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fréquence de résonance [10] par I’équation :

3ET

2

0.24 pbyhy L* + M, L —
]

0 (4.11)
La Fig. 4.4 illustre ’évolution du coefficient K avec la fréquence propre du systeme
« poutre/masse » et résume les valeurs prises par ces parametres pour chacune des lon-

gueurs L considérées.

10
10107
mg .
Z 10 ¢/ : e L f, K |1
X [m]  [Hz]  [N/m7]
1] 0575 187 139 10%
10° |2| 0510 228 177100 [
3| 0475 255  2.04 100
4] 0445 283 233100
107 i i i i i i i i i i
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
f [Hz]
0
Fic. 4.4 — Evolution du coefficient K avec la fréquence propre fy du systeme

« poutre/masse »

La différence apparaissant entre fréquences propres mesurées (tableau 4.2) et celles obte-
nues par 'approche analytique (Fig. 4.4) est due aux hypotheses simplificatrices inhérentes
au modele considéré :

> L’encastrement est supposé parfait.

> La masse M, est concentrée a 'extrémité de la poutre or ce n’est pas tout a fait le

cas sur la structure réelle (r = 0.04 m).

4.5 Approche éléments finis

4.5.1 Méthodologie générale

Le modele simplifié & un degré de liberté se réduisant a un systéme « masse/ressort plus
amortisseur », il ne permet pas de localiser la contrainte maximale au sein de la structure.
Pour cela, un modele éléments finis plus élaboré, prenant en compte la géométrie de
la piece étudiée, doit étre utilisé. Une telle modélisation a également pour avantage de
pouvoir s’affranchir d’une partie des hypotheses simplificatrices énoncées au paragraphe
précédent. Les différentes étapes du calcul de 'endommagement par fatigue d’une piece

mécanique au moyen de ’approche éléments finis sont résumées a la Fig. 4.5.
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PROPRIETES
MODALES

=—exp
=

Analyse modale
expérimentale

MODELISATION

ELEMENTS FINIS
de la structure

U

Recalage

EXCITATIONS

HARMONIQUE F(0)
ALEATOIRE @ (0)

AMORTISSEMENT
MODAL

Analyse statique
K=K, +K,

4

Analyse dynamique

e
m

|
Analyse harmonique Analyse spectrale :
|

Y. (®)=b"H_(®)E"F(»)

G

®,(@)=b"H,(0)E'®:(©)EH, (0) b

|
|
a

Endommagement

Approche fréquentielle Approche temporelle

Y (@) | @, (@)

Yo (@) | @, (@)

Calcul des Single moment, ... v
cycles
h 4 °®
D E[D]
! Rainflow

FiG. 4.5 — Méthodologie générale pour le calcul de I'’endommagement subi par une piece

mécanique soumise a un environnement vibratoire de type harmonique ou aléatoire
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On y retrouve 'analyse modale expérimentale déja présentée au paragraphe 4.3 et
qui constitue un passage obligé pour 1'obtention des fréquences de résonance, modes et
amortissements modaux de la structure réelle.

Une fois le modele éléments finis construit, une analyse dynamique, éventuellement
jumelée a une analyse statique (pour la prise en compte d’une précontrainte initiale),
permet, si nécessaire, par une modification et/ou un enrichissement du modele, de le
recaler sur les résultats de I’analyse modale expérimentale.

Afin de couvrir I’ensemble des essais les plus couramment pratiqués sur table vi-
brante, les excitations de type harmonique (sinusoidale a fréquence fixe ou balayée)
ainsi qu’aléatoire sont envisagées.

Des que les réponses en contrainte sont disponibles (spectre Y, (f), dans le cas d’une
analyse harmonique et PSD ®,(f), dans le cas d'une analyse spectrale), la procédure
de calcul de 'endommagement et de la durée de vie du spécimen a tester peut étre lancée

sur base d’une approche soit fréquentielle, soit temporelle.

Méthode fréquentielle de calcul de I’endommagement

En supposant la courbe de Wohler du matériau connue, le calcul de I'endommagement
se résume, comme l'indique la relation (3.33), & une estimation du nombre de cycles n;

induits dans la piece pour un niveau de contrainte o; donné.

Ezxcitation o fréquence fize ou balayée

> Fréquence fize

Lorsque la fréquence d’excitation f est fixe, le nombre de cycles générés au niveau o;

pendant une durée t, s’écrit :
n; = ftb (412)

> Balayage linéaire

Un balayage linéaire est souvent décrit par sa vitesse de balayage V};,, exprimée en Hz
par seconde. La vitesse de balayage étant supposée connue, la durée t, nécessaire pour

passer d’une fréquence d’excitation f; a f, s’écrit :

fo= N1

ty =
Win

(4.13)

Sur base des équations (3.7) et (4.13), le nombre de cycles n; produits lors du passage

de fi; a fy s’obtient finalement par la relation suivante :

f2+f1 _f22_f12
/ f(®) =5 (4.14)

> Balayage logarithmique

Un balayage logarithmique est souvent décrit par sa vitesse de balayage V},, exprimée

en octave par minute. On appelle octave 'intervalle compris entre deux fréquences
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dont le rapport est 2. Le nombre d’octaves N, comprises entre f; et fo est par

conséquent tel que :

% = Noet (4.15)
1
d’ou
ln}c—2
oct — ln21 (416)

La vitesse de balayage étant supposée connue, la durée t,, exprimée en seconde,

nécessaire pour passer de f; a fy s’écrit :

N oct

t, = 60
’ Viog

(4.17)

Sur base des équations (3.8), (4.16) et (4.17), le nombre de cycles n; produits lors

du passage de f; a fy; peut finalement s’écrire :

o f2— 1 f2— 1
n; = t)dt = t, = 60 ——— 4.18
/0 f( ) ln% ’ lTL2 Wog ( )

Ezxcitation aléatoire

Dauns le cas d’une excitation aléatoire, les méthodes présentées au paragraphe 3.3.5 (Ray-
leigh, single moment, ...) sont directement applicables pour 'estimation du nombre de
cycles et la détermination de I’espérance mathématique de 'endommagement E[D] (dans
les relations (3.50), (3.63), (3.65) et (3.73), K est toutefois posé égal a 1).

Méthode temporelle de calcul de ’endommagement

L’approche temporelle de calcul de 'endommagement est construite autour de la méthode
Rainflow de comptage des cycles, appliquée au signal temporel de la contrainte o(t).
Lorsque ce dernier n’est pas immédiatement disponible, il peut étre reconstruit a partir
du spectre Y, (f) ou de la PSD ®,(f).

Excitation sinusoidale a fréquence fize ou balayée
Faisant I’hypothese que la réponse induite par une excitation de type harmonique l’est
également, I’évolution temporelle de la contrainte o(¢) peut s’écrire sous la forme générale

suivante :

o(t) = Y, (f) sin(E(t) + ¢) (4.19)

ou E(t) est une fonction du temps caractéristique du mode de balayage ;

¢ représente la phase qui, pour ce type d’application, est considérée comme nulle.

La pulsation w de la sinusoide peut étre définie comme la dérivée de la fonction sous le

symbole sinus [55] :

E
w:27rfzcil—t (4.20)
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o
Blt) = 27 / F() dt (4.21)

> Fréquence fize

Pour une sollicitation a fréquence fixe (Y, et f étant constants), la relation (4.19)

s’écrit plus simplement sous la forme :
o(t) =Y, sin(2m ft) (4.22)

> Balayage linéaire
Tenant compte des relations (4.13), (4.14) et (4.21), ’équation (4.19) devient :

o(t) = Y,(f) sin <7r I - ff) (4.23)
Win
avec
t= f‘gi B (4.24)

> Balayage logarithmique
Tenant compte des relations (4.17), (4.18) et (4.21), ’équation (4.19) devient :

, f—h >
o(t) =Y,(f)sin 1207 4.25
(0 =Vs()sin (1207 L (4.25)
avec
60k (4.26)
t= .
In2Vigy

Bien qu’équivalente a la méthode fréquentielle, I’approche temporelle est toutefois plus

couteuse en temps de calcul.

Excitation aléatoire

Dans le cas d'un processus gaussien stationnaire, I’idée est de générer, a partir de la PSD
®,(f), une séquence de coefficients de Fourier F,(k) dont les amplitudes et les phases
sont telles que leur Transformée de Fourier Discréte Inverse (I DFT) produise la séquence
temporelle o(7) désirée [99]. Notons que o(i) représente les valeurs échantillonnées d’un
signal de période T et constitué de N points (f; = N/T). Si la séquence o(i) est réelle et

si NV est un nombre pair, les coefficients de Fourier doivent satisfaire ’équation suivante :
F,(N/24+j)=F;N/2—j5) j=0,...,N/2 (4.27)

ou F¥ est le complexe conjugué de F, (ce qui implique que F,(N/2) et F,(0) soient réels).
Les coefficients de la Transformée de Fourier Discrete DF'T sont calculés de fagon a

représenter le contenu fréquentiel de la PSD, en appliquant la relation :

E, (k)| = /O, (kdf)df k=1,...,N/2 (4.28)
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dans laquelle df représente la résolution fréquentielle (df = 1/T).

Les modules des coefficients de Fourier sont donc déterministes puisqu’il en est de méme
de la PSD. Pour générer une séquence aléatoire, considérons les phases ¢ de la DF'T
comme des variables aléatoires indépendantes, uniformément distribuées dans l'intervalle
[0, 27[. Or, d’apres le théoréme de la limite centrale [99], la somme d’un grand nombre de
variables aléatoires indépendantes, distribuées arbitrairement, est gaussienne. La premiere

moitié de la DF'T s’écrit alors sous la forme suivante :
F,(k) = |F, (k)| k=1,...,N/2 (4.29)

Tenant compte des relations (4.27), (4.29) et posant F,(0) = 0 afin d’obtenir un échantillon
de moyenne nulle, la séquence complete de la DF'T" peut étre construite.

Un échantillon temporel, représentatif d’un processus gaussien, stationnaire, ergodique
et de moyenne nulle est finalement obtenu en prenant la Transformée de Fourier Inverse
de la séquence complete de la DF'T.

Toute nouvelle génération de variables aléatoires ¢ produit un nouvel échantillon tem-
porel de contenu fréquentiel identique au précédent mais statistiquement indépendant.
L’estimation de ’espérance mathématique du dommage E[D] ne pourra donc se faire que
moyennant la génération d’un nombre suffisant d’échantillons temporels. Le cott en temps
de calcul d’une telle approche est de ce fait nettement supérieur a celui requis par une

méthode fréquentielle.

4.5.2 Analyse modale éléments finis

Pour chacune des longueurs de poutre considérées, les propriétés du modele éléments finis
développé sont les suivantes :

> Le modele est constitué d’éléments de coques volumiques 3D de degré 1.

> La masse M,, supposée rigide, est concentrée en son centre de gravité.

> L’encastrement est modélisé par des éléments de raideurs localisées.

> La premiere fréquence propre du modele est recalée sur les résultats expérimentaux.
La Fig. 4.6 illustre le maillage réalisé pour le systéme « poutre/masse » ainsi que la densité
d’énergie de déformation calculée pour le premier mode de flexion. Une telle carte d’iso-
déformations met en évidence les zones critiques de la structure sollicitée a sa premiere
fréquence de résonance ('encastrement, dans le cas présent) et constitue, de ce fait, une
aide précieuse au positionnement des jauges de contraintes.

Tenant compte de ’effet du poids propre de la structure par un calcul statique initial,
les fréquences de résonance du systeme recalé sont présentées au tableau 4.3 et comparées a
celles d’un systeme identique parfaitement encastré. L’ajustement en fréquence est réalisé
en donnant une valeur appropriée aux raideurs localisées. L’écart significatif apparaissant
entre les fréquences du modele non recalé et celles mesurées ne s’explique que par des

conditions aux limites fort différentes. Le raffinement du maillage ne peut en tout cas étre



Chapitre 4. Endommagement d’une piece mécanique en fatigue uniaxiale 157

4.758
4.283
3.807
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1.903 /
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F1G. 4.6 — Modele éléments finis volumique du systéme « poutre/masse » (L = 0.575 m) :

(a) Maillage; (b) Densité d’énergie de déformation associée au premier mode de flexion

Non recalé || CEI 68-2-6 | ANSI C 136-31 | Projet belge | Bruit blanc
Lm] || fo [Hz] fo [Hz] fo [Hz] fo [Hz] fo [Hz]
0.575 20.2 16.9 17.0 - 16.6
0.510 24.8 20.0 20.2 19.7 19.7
0.475 28.0 21.8 22.5 21.8 22.1
0.445 31.3 24.1 24.8 23.8 23.6

TAB. 4.3 — Fréquences de résonance du systéme « poutre/masse » recalé par rapport au

méme systeme parfaitement encastré

mis en cause car en réduisant de moitié la dimension des éléments selon les trois directions
structurelles et en passant au degré 2, la différence ne se marque qu’au centieme de Hz. Le
tableau 4.3 montre également que les fréquences propres du modele éléments finis encastré
sont supérieures a celles du modele analytique traité au paragraphe 4.4. Ceci se justifie
par la position de la masse M, qui, dans ce dernier cas, est située a l'extrémité de la
poutre et non en son centre de gravité.

L’analyse statique qui préfigure I’étude dynamique permet également de déterminer les
contraintes induites dans la structure sous l'effet de la gravité. Pour une longueur de poutre
de 0.575 m, la contrainte maximale relevée au niveau de I’encastrement est de 12.0 MPa.
On peut d’ores et déja considérer que l'influence de cette précontrainte initiale sur la
courbe de Wéhler du matériau sera, selon la relation de Goodman (3.39), d’environ 3%
et par conséquent négligeable. Dans ce cas d’étude, il en est de méme de 1'effet de la
gravité sur les fréquences propres de la poutre. Bien que ces constatations démontrent le
caractere facultatif de l'analyse statique dans le cas du systéme « poutre/masse », une
information intéressante peut cependant encore en étre obtenue. Il s’agit de 'erreur de
discrétisation, propre a toute modélisation éléments finis [8, 18, 26].

Le calcul d’erreur de discrétisation implémenté dans le logiciel Samcef est basé essen-

tiellement sur les deux estimateurs suivants :
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> L’estimateur SPR (Superconvergent Patch Recovery) [26, 102]

L’idée de la méthode consiste a calculer la différence entre d’une part, un champ
de contraintes lissé, déterminé a partir des propriétés de super convergence de la
solution éléments finis (points d’un élément pour lesquels I'estimation des contraintes
est exacte) et d’autre part, le champ de contraintes éléments finis. Le calcul d’erreur
n’est disponible qu’aprées une analyse statique linéaire et seulement pour un certain
nombre d’éléments vérifiant I'une des hypotheses suivantes : volumique, état plan de
déformation, état plan de contrainte, azisymétrique ou multi-harmonique.
L’estimateur ECR (Error on Constitutive Relation) [102]

Cette méthode, développée au laboratoire LM T-Cachan, est basée sur 'obtention, a
partir de la solution éléments finis, d’'un champ de déplacements cinématiquement
admissible uc 4 ainsi que d’un champ de contraintes statiquement admissible og4. La
solution (uca,0s4) vérifie les équations d’équilibre et de compatibilité mais viole les
équations constitutives du matériau. L’erreur de discrétisation est alors déterminée
a partir du résidu ainsi obtenu. L’inconvénient majeur de cette méthode est le temps

de calcul important qu’elle nécessite en comparaison de I’analyse statique elle-méme.

Chacune des méthodes énoncées donne acces a une mesure relative de ’erreur globale

(7, pour les déplacements, 7, pour les contraintes) ainsi que locale (7, erreur locale

en contrainte par élément). Le tableau 4.4 reprend les valeurs obtenues avec le modele

éléments finis présenté a la Fig. 4.6 et les compare a celles d’un modele raffiné pour lequel

les dimensions des éléments sont réduites de moitié et leur degré doublé. On constate,

d’une part, que le modele non raffiné prédit une erreur globale sur les contraintes largement

inférieure a 10 %, ce qui est tout a fait acceptable. On considere en effet que ’estimation

Modele Modele
non raffiné raffiné
Degrés de liberté 13383 113602
Analyse statique
Energie potentielle 6.9751072 6.978 1072
Omaz |[MPal 12.0 12.7
Estimateur SPR
T [%0] 5561072  1.4310°2
i [%] 2.36 1.20
Estimateur EC'R
T [%0] 9.051072  4.55102
Tlo [%0] 3.01 2.13
Analyse dynamique
fo [Hz] 16.99 16.98

TAB. 4.4 — Qualité de la solution du modele éléments finis « poutre/masse » (L = 0.575m)
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des erreurs en norme énergétique est parfaitement fiable entre 1% et 10 % [18]. Au-dela,
la solution nécessite de toute facon d’étre améliorée. D’autre part, on remarque aussi que
Iestimateur EC'R a pour particularité de fournir, au niveau global, une borne supérieure
sur l'erreur exacte en contrainte alors que la méthode SPR a plutot tendance a sous-
estimer cette erreur. La Fig. 4.7 montre finalement que la distribution de l'erreur locale

en contrainte est sensiblement identique quel que soit ’estimateur considéré.

0.754 0.664

0.679 0.599

0.605 0.534

0.530 0.469

(b)

0.338

0.456
0.381
0.306 0.273
0.232 0.208

0.157 0.143

0.082

/ ~
0.008 / //7
. -
4 >
/

0.077
0.012

F1G. 4.7 — Erreur locale en contrainte (L = 0.575m) : (a) SPR; (b) ECR

4.6 Applications numériques et expérimentales

4.6.1 Sévérité absolue des « normes luminaires »

La sévérité absolue des principales normes recensées dans le cadre des appareils d’éclairage
public (CEI 68-2-6, ANSI C 136-31 et projet belge) est obtenue par I'application de celles-
ci au systéme « poutre/masse » excité par la base ainsi que des différentes approches
présentées (analytique et éléments finis). Ces résultats, complétés de mesures de contrainte
au niveau de l’encastrement, sont résumés a la Fig. 4.8.

Les spectres qui y figurent correspondent au systeme de référence a un degré de liberté
pour lequel le parametre K a été déterminé analytiquement. Pour une méme excitation,
chaque courbe représente soit le SRE (exprimé cette fois en terme de contraintes), soit
le SDF pour un amortissement ¢ donné et supposé constant sur la totalité de la plage
fréquentielle d’intérét. Il apparait que les sévérités respectives de la norme CEI 68-2-6 et
du projet belge sont fonction du coefficient d’amortissement, au contraire de la norme
ANSI C 136-31. Dans ce dernier cas, ’excitation étant appliquée au niveau du centre de
gravité de la structure, la norme ANSI C 136-31 reste indépendante du degré d’amor-
tissement tant que le déplacement de la base peut étre considéré comme petit vis-a-vis
du déplacement du centre de gravité, c’est-a-dire tant que l'amortissement reste faible
(¢ < 10%). Pour les autres normes, le controle étant assuré au droit de la fixation, la

réponse du centre de gravité est conditionnée par le facteur d’amortissement.
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Fic. 4.8 — Comparaison, sur base du systéme « poutre/masse », de la sévérité des
spécifications d’essai pour luminaire et des méthodes de calcul d’endommagement (b = 7) :
(a) SRE; (b) SDF; (c) Dispositif expérimental

Croix, cercles, carrés et losanges représentent les résultats de calculs éléments finis et
de mesures pour les quatre longueurs de poutre considérées. Des remarques identiques
peuvent étre formulées au sujet de l'effet de 'amortissement sur la sévérité des normes.
La comparaison des résultats expérimentaux avec ceux du modele éléments finis montre,
d’une facon générale pour ces derniers, un certain conservatisme. Celui-ci semble étre
d’autant plus marqué que le niveau de sollicitation est important (apparition d’effets
non-linéaires, influence de I’encastrement, . ..). La différence en contrainte appartenant a

I'intervalle [1, 16] %, la corrélation entre modele et expérience peut étre jugée satisfaisante.

Malgré une fréquence propre systématiquement surestimée, la méthode analytique four-
nit toutefois, dans le cas du systeme « poutre/masse », une bonne idée de la sévérité de
chacun des environnements vibratoires envisagés. Cependant, elle ne constituera, dans
tout autre cas de figure, une approche simple et rapide a I’estimation de '’endommagement

absolu généré qu’a condition de pouvoir disposer d’une valeur correcte du parametre K.
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4.6.2 Sévérité absolue des sollicitations éoliennes

Une démarche similaire a celle présentée dans le cadre des « normes luminaires » est
entreprise afin de quantifier la sévérité des vibrations induites par le vent dans I’hypothese

ou elles seraient appliquées au systeme « poutre/masse ».

Vent moyen et tempétes

Les enveloppes des simulations associées a 'effet du vent moyen et des tempétes sur le
systeme « poteau/luminaire » (simulations 1 — 4,12, 14 et 5 — 8, 13, 15 décrites au
tableau 2.14) étant prises comme excitations, SRE et SDF sont obtenus, Fig. 4.9, pour
chacune des valeurs d’amortissement identifiées lors de 1’essai bruit blanc de bas niveau
(cf. tableau 4.2). Lorsque la probabilité que la contrainte pic atteigne, voire dépasse, la
limite élastique du matériau devient non nulle, la relation de Basquin (3.35) n’est plus ap-
plicable car elle surestime le nombre de cycles a la rupture et ne rend des lors pas compte
de ’endommagement réellement engendré. Les parties incriminées du SDF' (L = 0.575m),
Fig. 4.9 (b), sont représentées en pointillés et correspondent & une éventuelle synchroni-

sation entre fréquences propres des systémes « poutre/masse » et « poteau/luminaire ».
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F1G. 4.9 — Comparaison, sur base du systéme « poutre/masse », de la sévérité des sol-
licitations éoliennes et des méthodes de calcul d’endommagement (b = 7) : (a) SRE;
(b) SDF

Quant aux résultats éléments finis, ils sont en accord avec les SRE et SDF analy-
tiques. Cependant, pour une méme longueur de poutre, 'endommagement prédit varie
considérablement selon la méthode de calcul envisagée compte tenu de 1’écart existant

entre fréquences propres et de allure du spectre en lui-méme.
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La Fig. 4.9 met également en évidence l'effet de l’amortissement sur les spectres
de réponse du systéme « poutre/masse » : lorsque la dissipation augmente, les pics
s’atténuent et certains disparaissent méme complétement comme l'indique la Fig. 4.10 (a),
dans la plage [15, 30] Hz, pour le systéme de référence a un degré de liberté soumis a U'effet

du vent moyen et des tempétes (cf. paragraphes 3.7.2 et 3.7.3).

Spécification équivalente accélérée

Avant d’appliquer la spécification équivalente (tableau 3.6) au systéme « poutre/masse »,
I'importance du choix des parametres € et b est tout d’abord discutée. Sur base des

résultats obtenus, une modification est apportée a la spécification proposée.

Dépendance vis-a-vis de ['amortissement &

L’effet de ’amortissement sur les SDF' du vent et de la spécification équivalente accélérée
est illustré a la Fig. 4.10 pour e prenant une valeur de, respectivement, 5% (valeur
considérée lors de la définition du test équivalent au paragraphe 3.7.3) et 1 %. On constate
que, dans le cas de la Fig. 4.10 (b), lorsque ’amortissement est réduit a 1 %, la spécification
simplifiée ne peut plus étre considérée comme ’enveloppe du spectre de référence associé
aux sollicitations éoliennes sur toute la plage fréquentielle d’intérét, comme il en est ques-
tion a la Fig. 4.10 (a). La perte de conservatisme apparait autour des pics correspondant
aux fréquences propres du systéme « poteau/luminaire ». Lorsque l'amortissement est
inférieur & une valeur de 5%, certains pics du SDF représentant l’environnement de
référence prennent de 'ampleur au point de sortir de ’enveloppe établie.

Bien que selon la relation (3.87) la recherche d’une spécification équivalente devrait

(a) (b)

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
f, [Hz] f, [Hz]

Fi1ac. 4.10 — Influence de 'amortissement sur les SDF' associés aux sollicitations éoliennes

et a la spécification équivalente accélérée pour b = 10 et A = K =1 (---, Enveloppe de

référence ; #—, Enveloppe de référence simplifiée; ——, Test équivalent) : (a) e =5%;

(b)e=1%
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etre indépendante du facteur d’amortissement ¢, les raisons pour lesquelles il n’en est pas
ainsi ici sont les suivantes :

> La sollicitation équivalente résulte du SDF' enveloppe des effets combinés du vent

moyen et des tempétes, établi pour un amortissement £ de 5 % : un tel amortissement
a pour effet, comme on vient de le voir, d’atténuer de facon plus ou moins importante
certains pics du spectre de réponse.

> La spécification d’essai est généralement réduite a un petit nombre d’inconnues

(fréquences et niveaux associés) en vue de faciliter, d’une part, la convergence de la
procédure d’optimisation proposée au paragraphe 3.6 et, d’autre part, son introduc-
tion dans un logiciel de controle pour excitateur électrodynamique. La simplification
opérée sur base du SDF obtenu pour un amortissement de 5 % n’est des lors pas suf-
fisamment précise que pour garantir I’équivalence de I’essai lorsque 'amortissement
diminue.

Cette constatation ne remet toutefois pas en cause la spécification développée dans
la perspective de la qualification au vent des appareils d’éclairage public, tableau 3.6
(b = 10 et ¢ = 5%). En effet, un recensement des essais réalisés pour le compte de
R-Tech sur plus d’une trentaine de luminaires, tous types de fixation confondus, montre
que sur 85 coefficients d’amortissement identifiés (associés aux deux premiers modes de
flexion situés dans des plans orthogonaux) 66, soit 78 %, ont une valeur comprise dans
Vintervalle [3.0, 5.6] %. Les 19 coefficients restants se répartissent entre cet intervalle et
les valeurs extrémes qui sont ¢ = 1.8 % et ¢ = 10.6 %.

Lorsque la spécification équivalente est établie sur base d’un facteur d’amortissement
de 1%, la PSD d’excitation obtenue présente un nombre accru de paliers (Fig. 4.11 et
tableau 4.5). L’extréme étroitesse de ces paliers additionnels nécessite une résolution

fréquentielle de 10~2Hz, ce qui conditionne, comme nous allons le voir, la réalisation

——
+

-

IS SR
B et

Accélération [(m/s2)2/Hz]

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
Fréquence [Hz]

Fic. 4.11 — PSD définissant la spécification accélérée équivalente a ’enveloppe des solli-

citations éoliennes obtenue pour b = 10 (——, Cas e =5%; +---, Cas e = 1 %)
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Type Niveau d’excitation Durée
d’excitation [(m/s)* /Hz] de la sollicitation
Référence vent PSD de réponse du systeme  vent moyen : 20 ans
« poteau/luminaire » au droit +

de la fixation du luminaire tempetes : 90 heures

Equivalence aléatoire 5.00,8.00] Hz : 0.3 3600 s
8.00,8.70] Hz : 7.0
8.70,8.72| Hz : 325.0
8.72,9.55|Hz : 7.0

9.55,9.63] Hz : 20.6
9.63,12.00] Hz : 7.0
12.00, 15.00] Hz : 3.0

[

[

[

[

[

[

[

[15.00,16.36] Hz : 1.0
[16.36, 16.40] Hz : 80.0
[16.40,20.50] Hz : 1.0
[20.50,20.95] Hz : 1.2
[20.95,21.10] Hz : 20.0
[21.10,22.60] Hz : 1.2
[22.60,22.75] Hz : 4.5
[22.75,33.20] Hz : 1.2
(33.20, 33.35] Hz : 10.0
33.35,34.50) Hz : 1.2
[34.50, 34.72] Hz : 0.6
[34.72, 34.76] Hz : 120.0
[34.76,45.00] Hz : 0.6
[45.00,52.30] Hz : 0.1
[52.30,52.60] Hz : 5.0
[52.60, 55.00] Hz : 0.1

TAB. 4.5 — Réduction de la durée d’une spécification définie par I’enveloppe des sollicita-

tions engendrées par le vent (cas ¢ = 1% et b = 10)

pratique de l'essai. La valeur RMS de la PSD d’excitation passe des lors d’une valeur
de 8.2m/s* (¢ = 5%) 4 9.7m/s* (¢ = 1%). Le niveau d’équivalence atteint, d’un point
de vue endommagement par fatigue, entre ’essai de durée réduite modifié et I’enveloppe
caractéristique des effets du vent, est illustré a la Fig. 4.12 (b) pour € = 1% et controlé
dans le cas e = 5% ala Fig. 4.12 (a). On constate que la spécification équivalente modifiée

assure maintenant l'indépendance du SDF vis-a-vis du facteur d’amortissement.

En ce qui concerne ’essai proprement dit sur table vibrante, 'effet de la résolution
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Fic. 4.12 — Test accéléré équivalent a ’enveloppe des SDF' du vent déterminés pour
e=1%b=10et A=K =1 (---, Enveloppe de référence; ——, Test équivalent) :
(@) e=5%; (b)e=1%
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Fic. 4.13 — Signal de pilotage obtenu sur table vibrante en fonction de la
résolution fréquentielle df choisie (---, PSD de consigne; ——, PSD de controle)

(a) Cas e =5%, df =107 Hz; (b) Cas ¢ = 1%, df = 107'Hz; (¢) Cas ¢ = 1%,
df =1.2510-2 Hyz
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fréquentielle df sur la PSD de pilotage obtenue est illustré a la Fig. 4.13. On constate
tout d’abord que, dans chacun des cas, le controle respecte fidelement la consigne. Cepen-
dant, bien qu'une résolution fréquentielle de 10! Hz soit suffisante dans le cas ¢ = 5%
pour représenter correctement la spécification équivalente initiale, il n’en est plus de meéme
pour la spécification équivalente modifiée (¢ = 1%). En effet, la représentation de celle-ci
ne devient satisfaisante que pour df = 1.251072Hz (Perreur sur la valeur RMS de la
PSD passe alors de 9 a 2%). Il s’agit de la résolution fréquentielle minimale autorisée
par le logiciel de pilotage LM S Test.Lab [68] pour la plage fréquentielle [5,55] Hz.

Dépendance vis-a-vis du parameétre b

Dans le cas du systéme « poutre/masse », la spécification présentée au tableau 4.5 (cas
d’une structure en aluminium : b = 10) nécessite d’étre adaptée étant donné que le
parametre b 1ié au matériau considéré est différent (cas d’une structure en acier : b = 7).
En écrivant la relation (3.87) respectivement pour b = by et b = by, I'amplitude de
la nouvelle vibration aléatoire équivalente définie par une suite de paliers de niveaux

constants s’obtient au moyen de la formule suivante :

2(by—bo)

¢t —gr (T & 4.30
b= Yo\ 78 (4.30)

TR
TE
I'endommagement (dans le cas ¢ = 1%, l'intervalle [5, 17.1] Hz est associé a leffet du

Dans celle-ci, le rapport de réduction étant fonction du phénomene qui gouverne
vent moyen et, le reste de la plage fréquentielle, aux tempétes), la spécification d’essai
corrigée est présentée au tableau 4.6. La valeur RM .S de la PSD d’excitation finalement
obtenue est & présent de 14.6 m/s”.

Appliquée au systeme expérimental, la spécification d’essai permet, dans un premier
temps, d’identifier les parametres modaux indispensables a la modélisation, tableau 4.7.
Tout comme pour le projet belge de spécification, une longueur de poutre L = 0.575m
n’a pas été testée car la sévérité de ’essai, au vu des précédents, a été jugée trop critique
pour l'intégrité de la piece.

Les SRE et SDF obtenus au moyen de la spécification équivalente sont présentés et
comparés a l’environnement de référence a la Fig. 4.14. On note que les parties du SDF
équivalent représentées en pointillés correspondent également a un dépassement de la
limite élastique par la contrainte pic. L’endommagement prédit au moyen de la relation
de Basquin est par conséquent sous-estimé.

A nouveau, une bonne corrélation est obtenue entre les résultats du modele éléments
finis et ceux des mesures effectuées : 'erreur en contrainte est au plus de 6 %. Pour les
trois longueurs de poutre représentées, le modele analytique, bien que plus raide, constitue
malgré tout une estimation correcte de ’endommagement occasionné par fatigue.

g_i
accéléré par celle de environnement de référence (Fig. 4.9) vaut, par ordre croissant de

Le facteur d’exagération obtenu en divisant la contrainte éléments finis du test
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longueur de poutre, 3.8, 2.7 et 2.2. De plus, la représentativité de la spécification d’essai

développée est démontrée par le respect de la limite élastique du matériau.

Type Niveau d’excitation Durée
d’excitation [(m/s%)? /Hz] de la sollicitation
Equivalence aléatoire 5.00,8.00] Hz : 0.84 3600 s
8.00,8.70] Hz : 19.70
8.70,8.72] Hz : 914.85
8.72,9.55| Hz : 19.70

9.55,9.63] Hz : 57.99
9.63,12.00] Hz : 19.70
12.00, 15.00) Hz : 8.44

[

[

[

[

[

[

[

[15.00, 16.36] Hz : 2.81
[16.36, 16.40] Hz : 225.19
[16.40,17.10] Hz : 2.81
[17.10,20.50] Hz : 1.47
20.50, 20.95] Hz : 1.76
20.95,21.10] Hz : 29.41
[21.10,22.60] Hz : 1.76
[22.60,22.75] Hz : 6.62
[22.75, 33.20] Hz : 1.76
33.20, 33.35] Hz : 14.71
33.35, 34.50] Hz : 1.76
34.50, 34.72] Hz : 0.88
34.72, 34.76] Hz : 176.48
[34.76,45.00] Hz : 0.88
[45.00,52.30] Hz : 0.15
[52.30,52.60] Hz : 7.35
[ ]

52.60,55.00/ Hz : 0.15

TAB. 4.6 — Spécification d’essai équivalente a 'effet du vent, adaptée au cas du systeme

« poutre/masse » (b = 10, by =7)

Vent équivalent
L[m] || fo [Hz] e [%]
0.575 - -

0.510 20.0 1.62
0.475 21.8 1.58
0.445 24.0 1.85

TAB. 4.7 — Parametres modaux identifiés lors de 1’essai équivalent a ’effet du vent
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SRE [MPa]

(a) (b)

SDF [/]

85 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25 26 27 28 29 30 10-815 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25 26 27 28 29 30
f, IHz] ACE
— —+ Test équivalent .
—+ Vent moyen + tempétes J analytique
A Test équivalent ) éléments finis
A Test équivalent ) mesures

F1G. 4.14 — Comparaison, sur base du systéme « poutre/masse », de la sévérité des solli-

citations éoliennes, de la spécification équivalente et des méthodes de calcul d’endomma-
gement (b=17) : (a) SRE; (b) SDF

4.6.3 Identification des sources d’erreur

Sur base des résultats présentés aux paragraphes précédents, plusieurs sources d’erreur

peuvent etre mises en évidence :

> La dépendance de la réponse calculée vis-a-vis de "'amortissement identifié

L’inconvénient majeur de la méthodologie développée est la dépendance de la réponse
dynamique simulée vis-a-vis de l'amortissement modal identifié. Une identification
précise de ce parametre est par conséquent de premiere importance mais, malheu-
reusement, il est bien connu que cette tache est tres difficile a réaliser. Des mesures
de contrainte ont été réalisées sur le systéme « poutre/masse » pour une longueur
L = 0.575m soumise a une excitation sinusoidale de 0.5 g au droit de l'encastre-
ment. Les parametres modaux estimés sont f, = 17.1 Hz et ¢ = 1.34 %. Différentes
fréquences d’excitation ont ensuite été envisagées (25.2, 20.1, 17.7Hz) et les essais
simulés au moyen du modele éléments finis développé. Les résultats sont présentés a
la Fig. 4.15. Lorsque 'excitation est éloignée de la fréquence de résonance, l'erreur en
contrainte entre mesures et calculs au niveau de ’encastrement n’est que de 1 %. Si la
fréquence d’excitation se rapproche de la fréquence de résonance, I'erreur augmente
(28 %) et atteint son maximum pour f = fy. A cette fréquence, l'identification de
I’amortissement modal est prépondérante et doit, en présence d’une structure dont
le comportement n’est pas parfaitement linéaire, étre réalisée au niveau d’excitation

prévu par la spécification de I'essai d’endurance. Cette constatation perturbe aussi
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Fig. 4.15 - Confrontation du modele éléments finis au systéme « poutre/masse »
expérimental (L = 0.575m, fo = 17.1Hz, ¢ = 1.34%) : (a) Evolution de l'erreur entre

contraintes mesurées et simulées en fonction de la fréquence d’excitation et de la position

de la jauge de contrainte (- - -, au niveau de 'encastrement ;

, a 10 cm de 'encastre-

ment) ; (b) Dispositif expérimental

quelque peu I'établissement d’une spécification équivalente. En effet, la méthodologie
utilisée suppose que le systeme analytique a un degré de liberté présente le méme fac-
teur d’amortissement aussi bien vis-a-vis de ’environnement vibratoire de référence
que de la spécification équivalente accélérée : ce qui, en pratique, dans le cas d’une
structure telle qu'un luminaire, est plutot rare.

L’effet du gradient de contrainte dans les zones critiques

La Fig. 4.15 met aussi en évidence 'importance de l'effet du gradient de contrainte
dans les zones critiques. L’erreur en contrainte entre mesures et calculs réalisés en un
point éloigné de 10 cm de I'encastrement varie de 1% (en dehors de la résonance) a
16 % (a proximité de la résonance). Par conséquent, une meilleure corrélation entre
contraintes simulées et mesurées est obtenue aux endroits ou le gradient de contrainte
est faible.

Une correspondance imparfaite entre taille/position de la jauge et de la maille

Un éventuel écart de taille et /ou de position entre la jauge et la maille éléments finis
prise en compte pour le calcul de contrainte engendrera une erreur d’autant plus
élevée que, comme mentionné au point précédent, le gradient de contrainte dans la
zone d’intérét est important.

Le suivi de la fréquence propre du systeme sur excitateur électrodynamique

Sans un systeme de controle approprié, une excitation sinusoidale a la fréquence de
résonance du systeme est difficile a réaliser en pratique. Si la fréquence n’est pas
identifiée avec suffisamment de précision ou varie légerement en cours d’essai, la

sévérité du test peut étre completement différente.
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> Les fluctuations inhérentes au systeme de pilotage

Le pilotage d’un excitateur électrodynamique se faisant en boucle fermée, le systeme
de controle oscille légerement autour de la position de consigne. Ces fluctuations qui
se répercutent inévitablement sur la réponse mesurée ne sont pas prises en compte
lors de la modélisation.

> Le modele d’encastrement considéré

La modélisation des conditions aux limites a une influence non négligeable sur le
calcul de la réponse dynamique.

> Les incertitudes liées aux propriétés du matériau

Les parametres définissant le comportement du matériau et plus particulierement
celui a la fatigue sont d’une importance primordiale pour I'estimation de ’endom-

magement et de la durée de vie de la piece.

4.7 Conclusions

Si la sévérité relative de divers environnements vibratoires peut étre rapidement obtenue
au moyen du systeme de référence a un degré de liberté, 'estimation de la durée de vie
d’une piece mécanique soumise a ces excitations nécessite impérativement la connaissance
de I'état de contrainte au sein de celle-ci. Lorsque la structure est de géométrie simple
et apparentée a un systéme a un degré de liberté (cas du systéme « poutre/masse »
traité), une relation analytique reliant le déplacement relatif & la contrainte peut encore
étre obtenue mais, des lors que le niveau de complexité de la piece augmente et/ou que la
réponse n’est plus dominée par un seul mode de vibration, le recours a un modele éléments
finis devient incontournable.

Toutefois, avant de se lancer dans 1’étude d’un luminaire complet, le but poursuivi
consistait plutot a généraliser, au moyen de la méthode des éléments finis, I'approche
analytique présentée au chapitre 3 en 'appliquant au systeme « poutre/masse » dont
’état de contrainte dans 'intervalle [5, 55] Hz est uniaxial. La confrontation des résultats
du modele éléments finis avec, dans un premier temps, les parametres modaux identifiés
expérimentalement et, dans un second temps, 'endommagement déduit des mesures de
contrainte, constitue le fondement de la méthodologie généralisée.

La comparaison des contraintes prédites par le modele éléments finis avec celles me-
surées a mis en évidence, sur ’ensemble des sollicitations envisagées, une erreur d’au
plus 16 %, témoin d’une bonne corrélation entre modele et expérience. Quant au modele
analytique, s’il donne en général satisfaction, il peut cependant, compte tenu de sa trop
grande rigidité liée a son incapacité a représenter 'imperfection de I’encastrement, étre
une source d’erreur importante.

Finalement, la modélisation éléments finis a permis de s’assurer que le niveau de
contrainte associé au test accéléré équivalent était bien représentatif de ’environnement

vibratoire de référence et que les mécanismes de rupture en jeu étaient bien identiques.



Chapitre 5

Endommagement d’une piece

mécanique en fatigue multiaxiale

5.1 Introduction

Aujourd’hui, principalement trois approches différentes permettent de dimensionner une
piece mécanique a la fatigue [25]. L’approche traditionnelle, connue sous sa forme ac-
tuelle depuis 1955 et considérée tout au long de ce travail, axe ’analyse sur la contrainte
élastique linéaire apparaissant dans la zone d’intérét. La contrainte alternée admissible est
déterminée en tenant compte de la présence éventuelle d’une contrainte moyenne et/ou
d’éléments générateurs de concentrations de contraintes (gorges, trous, filets, congés de
raccordement, ... ). Une seconde approche plus récente et plus générale, dite « approche
en déformations », se focalise plutot sur I'effet des zones de plastification locale pouvant
apparaitre au niveau des concentrations de contraintes (fatigue oligocyclique). Elle est
toutefois également applicable au domaine a grand nombre de cycles. La particularité de
cette approche est de remplacer la traditionnelle courbe de Wéhler (o — N) par une courbe
déformation-nombre de cycles a la rupture (¢ — N) et d’y associer une courbe (o —¢) cy-
cliqgue. Contrairement aux deux premieres approches limitées a la phase d’amorcage de
la fissure, la derniere, basée sur la théorie de la mécanique de la rupture, considere sa
propagation au sein de la piece.

Pour de nombreuses structures, I’état de contrainte induit par différents chargements
est le plus souvent complexe (effets combinés de la flexion et de la torsion d’un arbre,
flexion d’une plaque selon plus d’un axe, ...). La prise en compte d’une charge statique,
d’une différence de phase et/ou de fréquence entre sources de chargements cycliques ou en-
core d’une sollicitation de type aléatoire accroit davantage le niveau de complexité de 1’état
de contrainte. Depuis les années 80, la fatigue multiaxiale est un sujet de recherche impor-
tant. En effet, de nombreux criteres, tout d’abord temporels puis seulement fréquentiels,
ont été développés dans le but de prédire la durée de vie de pieces soumises a des charge-

ments multiaxiaux périodiques voire aléatoires [96]. La méthode retenue dans le cadre de
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cette these permet d’obtenir aisément une contrainte alternée équivalente [100], construite
sur base du critere de Von Mises et des réponses fréquentielles en contrainte issues, soit
d’un calcul éléments finis, soit d’une mesure au moyen de jauges tridirectionnelles. Le
processus scalaire ainsi obtenu est supposé équivalent en terme d’endommagement et a
pour avantage de pouvoir étre utilisé avec chacune des méthodes uniaxiales présentées au
chapitre 3.

Finalement, ce cinquieme chapitre applique la méthodologie d’essais de fatigue accélérée
a ’étude d’un cas-test industriel : le luminaire Super Saturne 400 W développé par
R-Tech/Schréder. Les bris systématiquement observés lors de la phase de qualification
sur la table de secousses de Schréder en font le candidat idéal. Cependant, la complexité
de la structure ne permet plus d’envisager une approche analytique comparable a celle
présentée au chapitre 4 et le recours a une modélisation éléments finis pour estimer la
durée de vie de 'appareil est nécessaire. Compte tenu des contraintes pouvant étre en
jeu et de lallure de la courbe (0 — ¢) pour aluminium AS12U (cf. la Fig. 4 présentée
en introduction & ce travail), une approximation bilinéaire de la courbe de Wihler [25]
ainsi qu’une estimation de la contrainte lors d’une déformation plastique locale (méthode
de Neuber) [62] ont di étre envisagées. De plus, la prise en compte de ’historique du
chargement et de son effet sur la durée de vie de 'appareil a permis, contrairement a

I'’hypothese de Miner, de rendre compte de 1’évolution non-linéaire du dommage [62].

5.2 Etats de contrainte principaux et complexes

En tout point d’une piece mécanique soumise a un chargement quelconque, les ampli-
tudes des contraintes varient en fonction de la direction considérée et sont plus élevées
en certains plans particuliers. Ces derniers sont appelés plans principauz [25, 78] et les
contraintes y agissant sont les contraintes principales. Tant les contraintes normales que
tangentielles sont d’un intérét majeur. Par exemple, la rupture fragile d’une piece fissurée
peut survenir en réponse a la contrainte normale de tension la plus sévere. Par contre,
la plastification étant causée par la contrainte de cisaillement, la plus grande valeur de
celle-ci permet de déterminer si, en un point donné de la piece, ce phénomene est censé se
produire. Dans ce cas de figure, une approche alternative tres courante consiste a utiliser
une quantité appelée contrainte de cisaillement octaédrale. La rupture par fatigue d’une
piece mécanique soumise a un chargement cyclique est également affectée par ’état de
contrainte présent dans celle-ci.

Les situations pour lesquelles les contraintes agissant dans un plan orthogonal sont
nulles, sont caractérisées par un état plan de contrainte. Ce dernier présente un intérét
pratique tout particulier car il est d’application en chaque surface libre (non chargée)
d’une piece mécanique, surfaces pour lesquelles les contraintes sont généralement les plus
séveres comme dans le cas de la flexion d’une poutre ou de la torsion d’un arbre et qui,

par conséquent, constituent le lieu d’amorcage des fissures.



Chapitre 5. Endommagement d'une piece mécanique en fatigue multiaxiale 173

5.2.1 Contraintes normales principales

L’état tridimensionnel de contrainte agissant sur un élément de volume représenté dans
le repere ox y z étant supposé connu, la détermination des contraintes normales princi-
pales consiste a définir un systeme de coordonnées particulier ox; x5 x3 pour lequel les
contraintes normales prennent des valeurs extrémes (par exemple, 07 = Oy > 09 > 03 =
Omin)- Il apparait alors que les contraintes tangentielles 71, 75 et 73 sont nulles, Fig. 5.1 (a).
En état plan de contrainte (o,, 0y, T4y), les contraintes normales principales ne sont plus

qu’au nombre de deux (o4, 03) et s’obtiennent aisément de la fagon suivante :

2
T T 2 T
o1, Oy = a0y + e "% 72, avec  tan2f, = Ty (5.1)
2 2 Oy — Oy

ou #, représente 'orientation des facettes principales dans le repere oxy 2.

Sur base de ces définitions, le critére de rupture le plus simple pour un matériau fragile
consiste a stipuler que celle-ci se produit lorsque la contrainte de comparaison o., égale
a la plus grande contrainte normale principale, atteint la limite de rupture en traction

uniaxiale R, du matériau, soit :

Oc = maX(|Ul|7 |U2|7 |U3|) - RT (52)

»2

Fic. 5.1 — Représentation tridimensionnelle des contraintes : (a) Contraintes nor-
males principales; (b) Contraintes tangentielles principales; (¢) Contraintes octaédrales;

(d) Octaedre formé par I'ensemble des plans octaédraux équivalents
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5.2.2 Contraintes tangentielles principales

D’une fagon similaire, la recherche des contraintes tangentielles principales revient a
déterminer le systeme de coordonnées particulier o x| o, 2% pour lequel la contrainte tan-
gentielle est maximale. Considérant, par exemple, le plan contenant les contraintes o9 et
o3, Fig. 5.1 (a), on peut montrer [25] que la contrainte tangentielle maximale dans ce plan
se produit sur un élément cubique unitaire tourné de 45° autour de I’axe o 1, Fig. 5.1 (b).
Un raisonnement identique peut étre envisagé pour les plans contenant (oq, o3) ainsi que

(01, 02). Les contraintes tangentielles principales s’écrivent alors :

_ |<72 - 03|

2

_ |<71 - 03|

2

_ |<71 — 02|

- (5.3)

T1 T2 T3

pour lesquelles 7,4, = max(m, T2, 73). Contrairement au cas précédent, la contrainte
tangentielle est ici associée a une contrainte normale non nulle et égale a la moyenne des
contraintes normales principales situées dans le méme plan :

0'2+0'3 o _0'1+0'3 o _0'1+0'2
T2 — T3 —
2 2 2

Or1 — (54)
En état plan de contrainte, les composantes non nulles étant supposées situées dans le
plan ox y, la troisieme contrainte normale principale o3 est nulle. Cependant, comme
I'indiquent les relations (5.3), les contraintes principales de cisaillement sont en général
présentes sur chacun des trois plans principaux précités. Dans le plan oz y, les équations

précédentes se réduisent toutefois aux expressions suivantes :

Oy — O 2 Oy + 0O
Ty = <7I2 y) + 72, 073:71:2 Y (5.5)

Ogp — Oy

avec

tan 20t = — (56)

2 Ty

ou #; définit 'orientation des facettes principales de cisaillement dans le repere ox y z. No-
tons encore que 'analyse des relations (5.1) et (5.6) démontre bien que 'angle caractérisant
I’orientation des contraintes tangentielles principales par rapport aux contraintes normales
principales vaut |6,, — ;| = 45°.

Le critere de plastification d’'un matériau ductile suppose que celle-ci survient lorsque
la contrainte tangentielle principale maximale 7,,,, atteint une valeur critique, fonction
du matériau considéré (critére de Tresca). A partir des relations (5.3) et en considérant
un essai de traction uniaxiale a la limite élastique du matériau (o7 = R,, 09 = 03 = 0),

la contrainte de comparaison a la plastification prend la forme suivante :

0. = max(|oy — o3|, |02 — 03], |01 — 03|) = R, (5.7)
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5.2.3 Contraintes octaédrales

Considérons le plan oblique, Fig. 5.1 (c¢), défini dans les axes des contraintes normales
principales o xy w9 x3 et sur lequel agissent les contraintes normale o, et tangentielle 7;,.
La direction de la normale au plan oblique étant spécifiée par I'unique angle « entre celle-
ci et chacun des axes principaux, un tel plan porte le nom de plan octaédral. En écrivant
I’équilibre des forces, il apparait que la contrainte normale o) agissant sur ce plan est
la moyenne des contraintes normales principales [25]. Cette quantité est souvent appelée
contrainte normale octaédrale ou contrainte hydrostatique. Notons qu’en mécanique des
matériaux, la contrainte hydrostatique oy, est également décrite comme étant le premier n-
variant I,. Cela signifie, qu’en un point particulier du matériau, sa valeur restera constante
en dépit du choix du systeme de coordonnées. Pour les systemes d’axes quelconques ox y 2

et principaux oxy w9 x3, 0 s’exprime donc de la fagon suivante :

oy toy+o, o1+oy+oz I,
— = = — 5.8
oh 3 3 3 (5:8)

L’équilibre des forces permet également d’évaluer la contrainte de cisaillement 7, agis-
sant sur ce meme plan et qui, par conséquent, est dénommée contrainte tangentielle

octaédrale :

1
Th = 3 \/(U;p —0y)?>+ (0y — 0,)* + (0, — 0,)> + 6 (Ta%y + TZ?Z +72) (5.9)

= % \/(0’1 — 02)2 + (02 — 0'3)2 + (0'1 — 03)2

2(1f =31

Wl =

ol I est le second invariant, défini par :
_ 2 2 2
Iy = 0,00+0,0,+0,0,— Ty — Ty, = Ty, (5.10)

= 0'10'2—|—O'20'3+O'10'3

Notons que la contrainte 75, pouvant s’exprimer en fonction des deux premiers invariants,
elle présente elle-méme cette particularité. Comme lillustre la Fig. 5.1 (d), les plans
octaédraux pour lesquels la normale forme un angle identique avec chacun des axes prin-
cipaux sont au nombre de huit. Chacun de ces plans est caractérisé par le méme état
de contrainte (oy, 7,). Toutefois, les faces opposées de 'octaedre ainsi construit cor-
respondent a un seul et méme plan, de sorte que les contraintes octaédrales agissent
réellement sur quatre plans distincts. Remarquons aussi que, Fig. 5.1 (b) et (d), la
contrainte de cisaillement octaédrale 7, apparait deux fois plus souvent (4 plans) que
la contrainte de cisaillement maximale 7,4, (2 plans) avec le quotient 7,,/7,q, confiné
dans l'intervalle [v/3/2, 1] [25]. Par conséquent, d’un point de vue statistique, 75, a davan-
tage de chances de rencontrer un plan cristallin favorablement orienté pour produire un

glissement, ce qui compense en partie le fait qu’elle soit légerement inférieure a 7,4,
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Par conséquent, la contrainte de cisaillement octaédrale est une quantité importante
car elle est couramment utilisée comme fondement du critere de plastification d’une piece
mécanique ductile soumise a un état de contrainte complexe, également connu sous le
nom de critére de Von Mises. Considérant la relation (5.9) et en exprimant, a nouveau, la
valeur critique atteinte par 7, a la plastification au moyen d’un essai de traction uniaxiale

(01 = R., 09 = 03 = 0), la contrainte de comparaison o, s’écrit sous la forme :

1
0. = ﬁ \/(ax —0y)? 4+ (0y —0.)? + (0p —0.)2 +6(72, + 72, +72) (5.11)

1 5 3 —o0)2
= HZ V- +(o: -0 +(o1-03)
= R,

Notons finalement que dans le cas particulier d’un état de contrainte purement hydro-
statique, tel que oy = 09 = 03 = 0y, aussi bien le critere de Tresca que de Von Mises
présente une valeur nulle, signe qu’une contrainte hydrostatique seule n’est pas a meme

de produire de plastification.

5.3 Une approche en fatigue multiaxiale

Parmi les diverses méthodes existantes pour prédire la durée de vie d’une piece mécanique
en fatigue multiaxiale (critéres de type plan critique, critéres de type approche globale,
rainflow multiazial temporel et fréquentiel, ...) [13, 25, 86, 94, 95], celle retenue dans le
cadre de cette recherche généralise la théorie de la plasticité, appliquée en statique, au cas
des chargements variables. L’hypothese est faite qu'un endommagement di a un état de
contrainte multiaxial peut étre estimé a partir d’'une contrainte uniaxiale équivalente, a
laquelle s’applique dés lors la théorie uniaxiale classique présentée au chapitre 3. L’ampli-
tude de la contrainte équivalente de Von Mises est considérée en premiere approximation

du phénomene réel multiaxial.

5.3.1 Contrainte dynamique équivalente
Chargements cycliques simples

Considérons le cas simple ou toutes les charges cycliques sont des sinusoides de moyennes
nulles, dont les fréquences d’excitation sont identiques et qui présentent un déphasage,
soit nul, soit de 180° 'une par rapport a ’autre. Posons également que, dans un premier
temps, aucune contrainte statique n’est appliquée.

Pour un métal ductile, il est correct de supposer que son comportement en fatigue est
régi par 'amplitude de la contrainte de cisaillement octaédrale. Une contrainte de com-

paraison équivalente o, peut des lors étre obtenue en remplagant, dans I’équation (5.11),
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chacune des grandeurs présentes par son amplitude. On obtient :

1
UZ - 5 [(Uxa B UW)Z + (Uya - UM)Q + (Uxa - 02‘1) +6 ( Taya + 7_yza + Ta:za)]
1
= 5 [(Ula - U2a)2 + (U2a - U3a)2 + (Ula - U3a)2] (5.12)

Pour un état plan de contrainte, cette relation se réduit a la forme suivante :

2 _ 2 2 _ 2 2
0o = 04yt 0py — Ova Oya + 3 Tiyy = Oty + 03g — 010 024 (5.13)

Au sein des relations (5.12) et (5.13), les amplitudes considérées comme étant en phase
sont positives et celles en opposition de phase sont négatives. Par contre, lorsque plusieurs
chargements cycliques ont lieu a des fréquences d’excitation différentes ou qu'un déphasage
autre que 0° ou 180° est présent entre eux, 'approche présentée peut étre remise en cause
[25, 96]. La nature quadratique de la contrainte o.(t), équation (5.11), définie dans le
domaine temporel, pose probleme :
> La contrainte de Von Mises o.(t) est toujours positive et ne se réduit pas a une
contrainte alternée dans le cas d’un chargement uniaxial alterné. Il est donc impos-
sible d’en extraire des cycles en vue d’un cumul de dommage par fatigue.
> Le contenu fréquentiel de o.(t) n’est pas en accord avec celui des composantes du
tenseur des contraintes o (t) = [04(t), o, (t), Tuy(t)]" [93)].

Dans un tel cas de figure, une approche alternative doit étre envisagée.

Chargements cycliques quelconques

Les problemes évoqués au paragraphe précédent peuvent étre contournés en considérant
la relation (5.11) au sens de son carré moyen et en construisant la contrainte équivalente
uniaxiale dans le plan fréquentiel.

Considérant un état plan de contrainte, I’équation (5.11) peut encore s’écrire en fonction

du vecteur o (t) de la facon suivante :
0’ =0"'Qo =Trace{Q[o o]} (5.14)

ou la matrice constante QQ est donnée par :

1 -1/2 0
Q=1| -12 1 o0 (5.15)
0 0 3

En appliquant le théoréeme de Parseval [99] a la relation temporelle (5.14), on a :

/_:Oazdt = /
_ /oonce{Q[ Y} df
[

+00 Trace{Q[o o]} dt (5.16)
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Le spectre de la contrainte équivalente de Von Mises s’écrit donc finalement :

Y2 = YIQY*, =Trace{Q[Y, Y, ]} (5.17)
= Yo, I + 1Yo, I = Re (Yo, Y7,) + 3[1Y7,,II°
= [Yo ] + Vo ||* = Re (Y5, Y7,)

Chargements aléatoires

Partant de la relation (5.14), la contrainte équivalente de Von Mises est un processus

aléatoire dont I’espérance mathématique est donnée par la relation suivante :
E[0?] = Trace{Q E|o o*]} (5.18)

ol E[lo o] est la matrice de covariance du vecteur des contraintes. Celle-ci s’obtient &

partir de la matrice des densités spectrales de puissance du vecteur des contraintes :
+oo
Eloo7] = / B, () dw (5.19)
—00

Une relation similaire peut étre écrite entre la moyenne quadratique E[o?] et la PSD de

la contrainte équivalente de Von Mises correspondante :

Elo?] = /_ T, () dw (5.20)

En combinant les équations (5.18), (5.19) et (5.20), on obtient :
+o0 +0o0
/ D, () dw = / Trace{Q®,(w)} dw (5.21)

Cette relation intégrale définit la contrainte équivalente de Von Mises [96, 100] comme
un processus scalaire gaussien de moyenne nulle dont la densité spectrale de puissance est

donnée par :
®,. = Trace{Q®,(w)} (5.22)

= By + Dy, — Red,, +30
— (balal + (b0'20'2 - Re @0102

TeyTey

5.3.2 Contrainte moyenne équivalente

En présence d’un chargement statique, la durée de vie de la piece est modifiée d’une fagon
identique a celle présentée pour une contrainte moyenne non nulle en fatigue uniaxiale.
Dans le cas d’un chargement multiaxial, une approche courante consiste a supposer que
la contrainte moyenne a prendre en considération est liée a la contrainte hydrostatique, de

sorte qu’a partir de la relation (5.8), la contrainte moyenne équivalente o,, s’écrit :

Om = Ogm + Oym + Oum = O1m + O2m + O3m (523)
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soit, en état plan de contrainte :
Om = Ogm + Oym = O1m + oo (524)

Tenant compte des relations (3.42) et (3.43), 0, peut alors étre introduite dans l'une des
équations (3.39) a (3.41) afin de modifier la courbe de Wdhler initiale, associée a une
contrainte moyenne nulle. La relation (5.23) montre aussi qu’en présence de cisaillement
pur (seul 7., # 0), la contrainte moyenne équivalente o, est nulle (01, = —02, = Tuym
avec 03, = 0) et celui-ci n’a par conséquent aucun effet sur la durée de vie en fatigue de
la piece.

D’autres approches permettant de tenir compte d’'une contrainte moyenne non nulle
dans le cas d’un chargement multiaxial sont présentées dans la littérature [79] :

> soit la contrainte de Von Mises est adoptée.

> soit la contrainte normale principale maximale est utilisée.

La durée de vie de la piece mécanique est finalement estimée au moyen de Y, ou
®, comme s’il s’agissait d’'un phénomene de fatigue uniaxiale. Notons de plus que, la
plupart du temps, les courbes de Wohler disponibles ont été déterminées a partir d’essais

de flexion ou de traction, qui ne font intervenir qu’'un état de contrainte uniaxial.

5.3.3 Mesures au moyen de jauges tridirectionnelles

L’approche présentée aux paragraphes précédents est applicable aussi bien lors d’une
étude éléments finis qu’expérimentalement, lors d’essais sur table vibrante. Dans ce cas,
la structure est instrumentée au moyen de jauges de contrainte tridirectionnelles, appelées
rosettes, du type de celle présentée a la Fig. 5.2. Celle-ci est formée de trois jauges mo-
nodirectionnelles dont deux sont a angle droit alors que la troisieme fait un angle de 45°
par rapport aux précédentes.

En état plan de contrainte, les contraintes normale et tangentielle (o, 7) agissant sur
une facette quelconque, repérée par ’angle v entre les normales respectivement a la facette

x et a la facette courante, peuvent s’exprimer en fonction des composantes du tenseur des

Fia. 5.2 — Tenseur des contraintes obtenu expérimentalement au moyen d’une rosette

(état plan de contrainte)
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contraintes [0, 0y, Tey]” [78] :

o = o, cos’a+ oy sin® o + Ty SIN 200 (5.25)
Oy — Oy .
T = yT sin 2a 4 74, €OS 2 (5.26)
La premiere de ces relations est particulierement intéressante car, pour un angle a de 45°,
elle permet d’exprimer 'unique inconnue du tenseur des contraintes 7,, en fonction des

grandeurs mesurées par la rosette (o, o, et o) :

1
Toy =0 — 5 (04 + 0y) (5.27)

La relation (5.27) peut finalement étre exprimée, dans le plan fréquentiel, en fonction du
type de chargement considéré :

> Chargement cyclique

(Y, +Y5,) (5.28)

> Chargement aléatoire

1 1
®Ta:y7—:cy - (I)(T(T - R€ <§ (I)Gx(ry - (I)mrx - (I)mry> + Z ((Do'zg'z —+ (I)gygy) (529)

Notons toutefois que dans le cas d’un chargement aléatoire, les relations (5.22) et
(5.29) nécessitent encore la connaissance des termes de corrélation croisée @, ,,
sy, et Doy, . Ceux-ci ne pourront étre obtenus qu’en calculant, a partir des signaux
temporels o0,(t), o,(t) et o(t), les fonctions d’intercorrélation et en prenant leur

transformée de Fourier [38].

5.3.4 Approximation bilinéaire de la courbe de Wohler

L’approximation de la courbe de Wéhler d’'un matériau par la relation de Basquin (3.35)
étant restreinte au domaine d’endurance limitée (Fig. 3.8 et 5.3), sa prolongation a la
zone d’endurance illimitée peut toutefois étre justifiée, notamment pour les alliages d’alu-
minium, par l'inexistence d’un palier horizontal bien marqué, mais aussi, pour les cas
de charge d’amplitude variable incluant des cycles dont la contrainte est supérieure a la
limite d’endurance o.,4. En effet, des résultats expérimentaux montrent que la durée de
vie d’un matériau ne peut étre considérée comme illimitée que si I’entiereté du chargement
cyclique produit des contraintes qui sont toutes inférieures a la limite d’endurance [25].
Par contre, lorsque la contrainte atteint, voire dépasse, la limite élastique du matériau,
la loi de Basquin surestime fortement le nombre de cycles conduisant a la rupture. Bien
que les références donnant une estimation analytique de la durée de vie pour le domaine
oligocyclique sont rares, Dowling [25] propose quand méme, pour les matériaux ductiles,

de tracer une ligne droite en représentation Log-Log entre les points caractérisant, d’une
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F1a. 5.3 — Modele analytique de la courbe de Wohler selon Basquin particularisé au cas

de lalliage d’aluminium AS12U : b = 10, 0e,g = 80MPa & 108 cycles, A = 505 MPa

et R, = 177MPa (——, droite de Basquin; ---, Basquin bilinéaire avec m = 0.9;

-+, Basquin bilinéaire avec m = 0.75)

part, le passage en zone oligocyclique et, d’autre part, soit la limite de rupture en traction
uniaxiale R, (pour la flexion et la traction), soit la limite de rupture en cisaillement R
(pour la torsion). Cette derniére, souvent moins répandue, peut toutefois étre approchée au
moyen de la premiere de telle sorte que R} = 0.8 R, pour les aciers et R] = 0.7 R, pour les
autres matériaux ductiles. L’équation décrivant le comportement du matériau dans la zone
oligocyclique est de ce fait identique a la relation de Basquin (3.35) dont les parametres
A et b ont été remplacés respectivement par R, et by;g. Le coefficient m reliant la limite
élastique a la limite de rupture du matériau (R, ou Ry &~ m R, avec m € [0.75, 0.9])

étant fixé, 'unique inconnue by, s’obtient de la fagon suivante :

A b
Nolig - <mR ) (530)
o ()
bojig = ———9 L 5.31
g logm ( )

Sur base de ces développements théoriques, une ébauche de la courbe de Wohler particu-
larisée au cas de l'alliage d’aluminium AS12U intervenant dans la fabrication des pieces
portante de luminaires a pu éetre obtenue, Fig. 5.3. Le tableau 5.1 reprend les valeurs des
différents parametres définissant cette courbe ainsi que leur origine.

Lorsque la contrainte moyenne o, n’est pas nulle, la droite de Basquin caractérisant

la courbe de Wohler dans la zone d’endurance limitée est déplacée, comme énoncé au
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Parametre Valeur Origine
1 b 10 GAM-EG-13 [36]
2 Oend 80 MPa R-Tech
3 N..a 108 cycles Dowling [25]
4 A 505 MPa (1,2, 3) >4
5 R, 177MPa  Essai de traction (Fig. 4)
6 Ry, 133 MPa Essai de traction (Fig. 4)
7 m 0.75 (5,6) = 7
8 Notig 6.2 10° cycles Equation (5.30)
9 botig 46.7 Equation (5.31)

TAB. 5.1 — Approximation bilinéaire de la courbe de Wdhler pour 'alliage d’aluminium
injecté de type AS12U

paragraphe 3.3.2, parallelement a elle-méme de la fagon suivante (Fig. 5.4) :

N
Nob= A = (A M) (5.32)
Oend
ou o}, , est la limite d’endurance en présence d’une contrainte moyenne non nulle.
Par conséquent, le passage en zone oligocyclique est a présent défini par le point de
coordonnées (Noig, 03;,) dont la contrainte s’écrit :

*

0

ohio = (m R,) —24 5.33
olig ( 7") Tond ( )
L’équation de la portion de droite associée a ce domaine devient donc :
N o%tis = (R, — 0,,)"otis (5.34)
dont la pente est fonction du parametre by, donné par :
log Ny
Zlig = gR _Ollg (535)
log T*—‘Tm
olig

Toutefois, il apparait clairement que la procédure décrite dans ce paragraphe ne peut
donner qu’une estimation grossiere de la courbe de Wohler de I’aluminium injecté AS12U
et est donc utilisée en premiere approche d’un calcul de durée de vie. Par conséquent, une
courbe de Wohler déterminée expérimentalement sera toujours préférable a une approxi-
mation analytique, mais encore faut-il qu’elle soit disponible et si pas que le temps et les

fonds nécessaires a sa réalisation le soient.

5.3.5 [Estimation de la contrainte lors d’une déformation plas-
tique locale
La détermination correcte de la contrainte lors d’une déformation plastique peut étre ef-

fectuée numériquement, notamment au moyen de la méthode des éléments finis. Malheu-

reusement, les relations non-linéaires entre contraintes et déformations élasto-plastiques
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F1G. 5.4 — Effet d’une contrainte moyenne o,, non nulle sur 'approximation bilinéaire de

la courbe de Wéhler dans le cas de l'alliage d’aluminium AS12U (——, o, = 0 MPa;

--, 0 = 50 MPa)

compliquent une telle analyse et augmentent fortement le temps de calcul en compa-
raison d’'une analyse élastique-linéaire traditionnelle. Toutefois, une analyse numérique
non-linéaire étant parfois nécessaire, diverses approximations, dont celle de Neuber [14,
25, 27, 41, 62] est la plus répandue, ont été développées.

Reprenons le cas de l'alliage d’aluminium AS12U pour lequel la courbe (o — ¢) a pu
étre obtenue au moyen d’un essai de traction, Fig. 5.5. On constate qu’au-dela d’une
contrainte d’environ 50 MPa, bien qu’inférieure a la limite élastique Ry, la déformation
gp Nest plus proportionnelle a la contrainte appliquée o, et un déchargement selon la
droite de Hooke fait apparaitre un allongement permanent. Par conséquent, au-dela de
50 MPa, la contrainte élastique o, prédite par tout modele élastique-linéaire surestime la
contrainte o, réellement présente dans le matériau alors que l'effet inverse est observé
pour la déformation élastique e..

Dans une telle situation, la méthode proposée par Neuber permet d’obtenir une esti-
mation de ’état de contrainte réellement présent dans la piece a partir de la contrainte
élastique prédite. Elle considere tout simplement que le produit de la contrainte par la

déformation qui lui est associée est constant lors d’une plastification locale :
opep = 0., = Constante (5.36)

Le point (e,, 0p) appartient donc, d’une part, a la courbe contrainte-déformation obtenue

expérimentalement et, d’autre part, a I’hyperbole de Neuber dont 1’équation est :
2

% (5.37)

O'€:f
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FiG. 5.5 — Estimation de la contrainte plastique par la méthode de Neuber dans le cas de
Palliage d’aluminium AS12U

Notons cependant que la relation (5.37) n’est valable que pour une plastification locale
et des lors que celle-ci s’étend a ’ensemble de la section, la déformation résultante risque
fort d’étre sous-estimeée.

La Fig. 5.6 illustre I’écart apparaissant entre la contrainte élastique-linéaire fournie, par
exemple, par une étude éléments finis et la contrainte plastique issue de ’approximation
de Neuber. En deca de 50 MPa, le comportement du matériau étant élastique-linéaire, o,
et o, sont équivalentes. Par contre, au-dela de cette valeur et jusque o, < Ry = 133 MPa,
si 'approximation de Neuber n’est pas appliquée, I’erreur commise sur ’estimation de la
contrainte A, croit et atteint un maximum de 22 %. A partir de o, = Ry, la méthode de

Neuber étant généralement appliquée, la contrainte obtenue peut étre considérée comme

200

6 [MPa]
N
o

40 T
0.05 0. 0.15 02 025 03 035 04 045
€ [o/o]

Fi1c. 5.6 — Comparaison entre contrainte élastique-linéaire et approximation de Neuber
pour 'aluminium AS12U (E = 67303 MPa)
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correcte en premiere approximation. Notons qu'une contrainte élastique o, de 190 MPa est
nécessaire pour induire au sein de ’aluminium AS12U une contrainte vraie de 133 MPa.

La théorie développée dans ce paragraphe, afin d’estimer la contrainte plastique locale,
est également appliquée au cas des chargements variables. Le matériau est alors supposé
se comporter de maniere idéale : la courbe (0 — €) est identique que le chargement soit
monotone, cyclique ou aléatoire. En réalité, le comportement du matériau est plutot décrit
par la courbe (0—¢) cyclique tenant compte d’un éventuel renforcement ou assouplissement
fonction des cycles appliqués [25]. Celle-ci peut étre obtenue expérimentalement en reliant
lorigine des axes (g,0) aux sommets successifs des boucles d’hystérésis dessinées pour

plusieurs amplitudes de déformation différentes.

5.3.6 Evolution non-linéaire du dommage

Bien que tres utilisée, notamment de par sa simplicité de mise en ceuvre, la loi de cumul
linéaire de Miner (3.36) présente toutefois I'inconvénient de ne pas prendre en compte
I'influence de 'endommagement déja accumulé sur ’estimation de la durée de vie de la
piece. Un remede a ce probleme consiste a recourir a la notion de contrainte effective
introduite par Rabotnov [62].

Considérons un solide endommagé dans lequel on a isolé un élément de volume d’une

taille suffisamment grande par rapport aux hétérogénéités du milieu, Fig. 5.7 (a). Soit S,

(a)

F1G. 5.7 — Définition d’une variable mécanique pour caractériser I’endommagement selon
Rabotnov : (a) Elément de volume endommagé (exemple du luminaire Isla); (b) Notion

de contrainte effective et équivalence en déformation
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I’aire d’une section de I’élément de volume repérée par sa normale n. Dans cette section,

les fissures et cavités qui constituent le dommage occupent une surface Sp telle que :
Sp=95—Sesy (5.38)

ou S¢sy représente 'aire résistante effective.
Dans I’hypothese d’un endommagement isotrope, constitué de fissures et cavités dont
Porientation est distribuée uniformément dans toutes les directions, la valeur de I’endom-

magement ne dépend pas de l'orientation de la normale n et le scalaire D s’écrit :

_ b
-

L’introduction d’une variable endommagement représentant une densité surfacique de

D (5.39)

discontinuités de la matiere conduit directement a la notion de contrainte effective, ¢’est-
a-dire la contrainte rapportée a la section qui résiste effectivement aux efforts.
Dans le cas unidimensionnel, F' étant la force appliquée sur une section S de I’élément

de volume représentatif, on a, pour le matériau sain :

F
— 4
0= (5.40)

En présence d'un endommagement isotrope D, la section a considérer est réduite a la

section résistante effective, de sorte que :

F
epf = —— (5.41)
Ir Seff
avec
S.pp=S—Sp=5(1-D) (5.42)

Finalement, ’expression de la contrainte effective devient :

Oefy = % (5.43)

Le principe d’équivalence en déformation fait I’hypothese simplificatrice que le com-
portement a la déformation de la matiere n’est affecté par ’endommagement que sous la
seule forme de la contrainte effective : tout comportement a la déformation d’un matériau
endommagé est traduit par les lois de comportement du matériau vierge dans lesquelles
on remplace la contrainte usuelle par la contrainte effective, Fig. 5.7 (b).

Notons que la notion de contrainte effective associée a ’hypothese d’équivalence en
déformation permet de s’affranchir du calcul de Sp et S.yr, bien difficile a effectuer a
cause de la méconnaissance de la géométrie précise des défauts.

La méthodologie générale, développée en vue de prédire 1’évolution non-linéaire de
I’endommagement subi par une piece mécanique soumise a une sollicitation harmonique
ou aléatoire, est résumée a la Fig. 5.8. La procédure présentée integre les différentes

notions décrites dans le cadre de "approche retenue pour modéliser le phénomene de
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Fi1G. 5.8 — Méthodologie générale pour le calcul de 1’évolution non-linéaire du dommage
subi par une piece mécanique soumise a un environnement vibratoire de type harmonique

ou aléatoire
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fatigue multiaxiale (contrainte dynamique équivalente, contrainte moyenne équivalente,
approximation bilinéaire de de la courbe de Wihler, approximation de Neuber).

La premiere phase (itération 0) suppose que les réponses en contrainte sont connues
(résultats de simulations éléments finis ou de mesures sur table vibrante). Si nécessaires
(dés 50 MPa dans le cas de 'aluminium AS12U), les contraintes plastiques associées sont
calculées au moyen de 'approximation de Neuber.

La seconde phase (itération i) consiste en un processus itératif au sein duquel le calcul
d’endommagement est réalisé selon la loi de cumul linéaire de Miner sur une période d1'.
Celle-ci correspond, soit au pas de temps choisi lors d'un essai a fréquence fixe, soit a la
durée d’un balayage lors d’un essai a fréquence balayée, soit a la durée de 1’échantillon
temporel généré lors d’un essai aléatoire. Finalement, 'endommagement obtenu par cumul
linéaire au cours de l'itération ¢ permet de mettre a jour la contrainte effective qui, elle,
rend compte de I’évolution non-linéaire du dommage. Le processus itératif se répete ensuite
tant que 'endommagement total est inférieur a 1.

Un exemple typique de résultats fournis par la méthodologie de calcul appliquée au cas
du luminaire Isla est illustré a la Fig. 5.9. L’évolution non-linéaire du dommage fournit
une durée de vie de 228 minutes lorsque l'appareil est testé selon le projet belge de
spécification. Quant a la durée de vie prédite par I’évolution linéaire, elle est d’un ordre
de grandeur environ 10 fois supérieur.

Notons pour terminer que, comme déja mentionné, les modeles d’endommagement
peuvent étre nombreux et divers [62, 96]. Malheureusement, leur niveau de complexité
croit avec le nombre de parametres a déterminer, ce qui peut les rendre difficiles a appliquer

lors d’un pré-dimensionnement.

(a) (b)
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F1G. 5.9 — Prise en compte de l'effet de 'endommagement sur ’estimation de la durée de
vie du luminaire Isla soumis aux spécifications du projet belge (fy = 16.6 Hz, Ygoe(fo) =
146 MPa, Y (fo) = 04 = 114MPa, 0, = 0MPa, dt = 0.25s) : (a) Contrainte alternée
o, a la base du bras le plus sollicité; (b) Endommagement D (- - -, Evolution linéaire;

——, Evolution non-linéaire)
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5.4 Etude du luminaire Super Saturne 400 W

5.4.1 Présentation

Le luminaire Super Saturne, développé par la société Schréder et étudié dans le cadre de
ce travail, s’apparente a une sphere de grande taille, Fig. 5.10 et 5.11, pouvant accueillir
une lampe de 400 W. L’appareil, convenant pour I’éclairage de grands axes urbains ou
semi-urbains, se compose des 5 éléments principaux suivants :

> Une couronne en aluminium injecté

La couronne ou raquette, réalisée en aluminium injecté AS12U, est la piece portante
du luminaire sur laquelle viennent se fixer les éléments constitutifs de ’appareil. 11
est par conséquent primordial que la couronne soit dimensionnée afin de résister a
I’environnement vibratoire auquel le luminaire sera soumis sur site. Tout endom-
magement, voire rupture de la piece portante lors d'un essai sur table vibrante est
source de disqualification de ’appareil.

> Un capot en aluminium repoussé

Le capot en aluminium 1050 A est obtenu par repoussage. Il assure la protection du
coeur du luminaire ainsi que son étanchéité. Il est maintenu en place sur la couronne

au moyen de 6 éléments « vis de pression/clame » et collé par un cordon de silicone.

Super / \ pas
Saturne / ~
4-7-' \II.
pa e -
."I \\(.
N Latérale
/.::.'-;_,J /f'g'._
ST \IP66  Cx.S:0.056m’
fﬁ-_f- B e 60 mm
ffh H\\\x ; A ﬂf \ g ¢m_ -
I 505 mm _ _____ | —w
j | _. : ﬁ -
'\ / | % A o]
‘\&--\__‘- --.j‘; L ‘f&’y _____,-"/' V A :..:_l \‘\_-H 'l

,J b 6.mm
4 b 2

615 mm

F1G. 5.10 — Extraits de la notice d’installation du luminaire Super Saturne 400 W (do-

cument Schréder Group)
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> Un bloc optique

Le bloc optique est constitué d’'un réflecteur en aluminium embouti et d’un pro-
tecteur en méthacrylate thermoformé (PMMA). La jonction entre ces deux parties
est assurée par une plaque circulaire en acier appelée la lunette. L’'ouverture du lu-
minaire s’effectue sans outils en desserrant deux vis 1/4 de tour, ce qui permet de
faire basculer le bloc optique autour d’une charniere afin d’accéder a l'obturateur

porte-lampe. La lampe est mise en place par simple rotation de I'obturateur.

> Un tiroir

Manchon

Pl

|

: M10 Fixation Fixation
(23 | manchon tiroir

: s s

. ! (4%) (20)

| |

| |

|

L’ouverture de l'appareil donne également acces aux auxiliaires électriques, dont
notamment le ballast, disposés sur une platine amovible en acier, dénommeée le tiroir.

Celui-ci est fixé a la couronne au moyen de deux vis MS.

— e e e e e e = = = —

Charniére

NS

Lunette

Obturateur

Fixation
capot

Fic. 5.11 — Eclaté du luminaire Super Saturne 400 W
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> Un manchon
Le luminaire Super Saturne est installé au moyen d’un manchon en acier, soit sur
site, a P'extrémité de ’avancée horizontale (diametre 60 mm) que présente le poteau
conique en acier décrit au tableau 2.7 et illustré a la Fig. 2.19, soit en laboratoire, sur
le support de vibration prévu a cet effet, Fig. 5.12. Les liaisons « manchon/couronne »
et « manchon/poteau » sont assurées, respectivement, par quatre vis M6 et deux
vis M10.

Le support utilisé en laboratoire afin d’adapter mécaniquement le luminaire a tester sur

la table vibrante est un assemblage soudé en acier, formé des éléments suivants (Fig. 5.12) :

> Un socle a base carrée de 200 mm de coté et de 30 mm d’épaisseur, percé de quatre
trous passants pour vis M10.

> Un tube vertical de section carrée de 60 mm de coté, de 5mm d’épaisseur et de
310 mm de haut, rigidifié a sa base par huit renforts triangulaires.

> Un tube horizontal de section circulaire de 60 mm de diametre, de 8 mm d’épaisseur
et de 715mm de long, rigidifié au niveau de sa liaison avec la poutre verticale par
deux renforts triangulaires. Cette liaison divise le tube horizontal en deux parties
de longueurs inégales : la plus courte recoit le luminaire a tester alors que la plus
longue est prévue pour 'ajout d’un contre-poids permettant de ramener le centre de
gravité du systéme « support/contre-poids/luminaire » aussi pres que possible de

l'axe d’excitation de la table vibrante.

Les propriétés des matériaux ainsi que les masses mesurées des divers éléments consti-

tuant le luminaire Super Saturne et son support de vibration sont résumées au tableau 5.2.

(a) (b)

F1G. 5.12 - Essai du luminaire Super Saturne 400 W sur table vibrante : (a) Support de

test; (b) Intégration du luminaire sur son support et position du contre-poids
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Matériau E[N/m’] plkg/m’] v[/] Masse [kg]
Couronne aluminium AS12U  0.70 10! 2700 0.35 2.781
Capot aluminium 1050 A 0.69 10! 2700 0.35 1.542
Réflecteur aluminium 0.70 10! 2700 0.35
Lunette acier 2.05 10" 7850 0.3 4.133
Protecteur PMMA 0.03 10 1180 0.36
Tiroir acier galva 2.0510% 7850 0.3 0.408
Ballast - - - - 4.448
Manchon acier 2.05 10" 7850 0.3 1.220
Support acier 2.05 10 7850 0.3 20.252
Contre-poids acier 2.05 10 7850 0.3 20.480

TaB. 5.2 — Caractéristiques des différents composants du luminaire Super Saturne 400 W

et de son support de vibration

5.4.2 Identification expérimentale des parametres modaux

Le processus d’identification des parametres modaux d’une structure consiste a développer,
a partir d’'un jeu de FRF déterminées expérimentalement, un modele paramétrique qui
caractérise la réponse en fréquence du systeme étudié. Les inconnues du modele sont les
fréquences, amortissements et résidus associés a chaque mode de vibration.

Les analyses modales relatives au luminaire Super Saturne sont réalisées, en post-
traitement des mesures effectuées, au moyen du logiciel ME’scope [124]. Les parametres

modaux sont identifiés au terme des étapes suivantes :

1. Détermination du nombre de modes

La premiere étape importante dans l'estimation des parametres modaux consiste a
déterminer le nombre de modes excités dans la plage fréquentielle d’intérét. Pour
cela, une fonction « indicateur de modes » est calculée en sommant, soit les parties

réelles, soit les parties imaginaires ou encore les amplitudes des FRF mesurées.

2. Estimation des fréquences et amortissements modaux

Parmi les méthodes d’identification implémentées dans le logiciel ME’scope, 1’algo-
rithme retenu est basé sur la méthode dite polynomiale. 11 s’agit d’'une approche
fréquentielle, multi degrés de liberté et globale, minimisant, au sens des moindres
carrés, l'erreur « modele/données expérimentales ». Cette opération fournit les co-
efficients du polynéme définissant le dénominateur de chaque FRF' synthétisée, des

racines duquel sont finalement extraits fréquences et amortissements modaux.

3. Estimation des résidus modaux

Une fois les fréquences et amortissements modaux évalués, les résidus, formant le
numérateur de chaque FRF' synthétisée et modélisés également par un polynome,

peuvent etre a leur tour estimés en réalisant un nouveau lissage de courbes au sens
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des moindres carrés. Durant la phase d’estimation des résidus, les effets résiduels des
modes situés en dehors de la plage fréquentielle d’intérét sont pris en considération

en enrichissant le polynome de termes supplémentaires.

Dans le but de mieux comprendre le comportement vibratoire du systeme « sup-
port/luminaire » et d’ensuite le confronter aux résultats du modele éléments finis, diverses
analyses modales ont été réalisées. La démarche suivie consiste a initier I’étude avec la
structure de base et d’y assembler, progressivement, chaque composant I'un apres 'autre,

afin d’en mesurer I'influence sur le comportement du systeme global.

Analyses modales du support au marteau d’impact

Clamé sur une dalle isolée du sol, le support d’essai pour luminaire a été testé, dans un
premier temps seul, ensuite, équipé du contre-poids et du manchon, Fig. 5.13. Il ressort
de 'analyse que :
> Les deux premiers modes du support seul présentent des fréquences pratiquement
confondues, tableau 5.3 (a). Il s’agit des modes de torsion de la poutre verticale et

de flexion de celle-ci dans le plan ozz, Fig. 5.14 (a) et (b). L’ajout du contre-poids

a pour effet de séparer ces modes, tableau 5.3 (b).

F1c. 5.13 — Dispositif expérimental pour I'analyse modale du support au marteau d’'im-

pact : (a) Support seul; (b) Systéme « support/contre-poids/manchon »

(a) (b)
Mode | fo [Hz] ¢ [%] | fo [Hz] € [%]
1 101.4  0.35 34.3 0.42
102.3  0.38 40.9 0.78
198.1 0.68 | 111.9 0.55
350.1  0.84 | 130.7  0.37
692.7 0.14 | 276.8 0.41

Tt = W N

TAB. 5.3 — Parametres modaux du support clamé et sollicité au marteau d’impact :

(a) Support seul; (b) Systéme « support/contre-poids/manchon »
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> Les modes de déformation identifiés, que le support soit seul ou muni du contre-poids
et du manchon, sont semblables et illustrés a la Fig. 5.14.
> Les amortissements modaux obtenus sont relativement faibles et présentent une va-
leur inférieure au pourcent.
> Malgré son apparente rigidité, le support seul présente une premiere fréquence propre
qui, bien qu’a premiere vue située au-dela de l'intervalle [5,55| Hz considéré lors
des essais sur table vibrante, ne semble toutefois pas en étre suffisamment éloignée.
Cette constatation se confirme lorsque le support est chargé du contre-poids : les
deux premieres fréquences chutent au point de clairement se retrouver dans la plage
fréquentielle d’intérét.
Sur base de cette derniere remarque, il apparait donc essentiel d’intégrer le support a
la modélisation. Cependant, afin de s’affranchir a ’avenir de son influence lors des essais
de qualification des luminaires sur table vibrante, une conception optimisée est présentée

en annexe B de ce travail.

Analyses modales du systéme « support/luminaire » au marteau d’impact

Suite a ’ajout de la couronne du luminaire Super Saturne au support clamé muni du

contre-poids et du manchon, Fig. 5.15 (a), les parametres modaux identifiés sont repris
au tableau 5.4 (a) et les modes associés sont décrits ci-apres :
> Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan oxz.
> Mode 2 : torsion de la poutre verticale du support et déformation de la couronne
dans le plan ozy.
> Mode 3 : flexion de la poutre verticale du support dans le plan oxz et déformation
verticale de la couronne.
> Mode 4 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support.
> Mode 5 : torsion de la couronne.

> Mode 6 : pompage de la couronne selon I’axe ox.

Suite a 'ajout du bloc optique, Fig. 5.15 (b), les parametres modaux identifiés sont repris

au tableau 5.4 (b) et les modes associés sont décrits ci-apres :

> Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan oxz.

> Mode 2 : torsion de la poutre verticale du support et déformation de la couronne
dans le plan ozy.

> Mode 3 : flexion de la poutre verticale du support dans le plan oxz et déformation
en peau de tambour de la lunette (faible déformation verticale de la couronne).

> Mode 4 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support et de
la lunette (peau de tambour).

> Mode 5 : déformation de la lunette seule (peau de tambour).

> Mode 6 : torsion de la couronne.
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(a) (b)

(c) (d)

(e)

o o

(seul ou muni du contre-
poids et du manchon) sollicité au marteau d’'impact : (a) Mode 1 - 101.4/34.3 Hz;
(b) Mode 2 - 102.3/40.9 Hz; (c) Mode 3 - 198.1/111.9Hz; (d) Mode 4 - 350.1/130.7 Hz;
(e) Mode 5 - 692.7/276.8 Hz

Fic. 5.14 — Modes de déformation du support clamé
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Suite a 'ajout du tiroir, Fig. 5.15 (¢), les parametres modaux identifiés sont repris au

tableau 5.4 (c) et les modes associés sont décrits ci-apres :

>
>

Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan oxz.
Mode 2 : torsion de la poutre verticale du support et déformation du tiroir qui

entraine la couronne dans le plan ozy.

> Mode 3 : déformation du tiroir qui entraine la couronne (déformation verticale).

> Mode 4 : torsion et flexion de la poutre verticale du support dans le plan oxz avec

déformation du tiroir et de la lunette en peau de tambour.

Mode 5 : flexion de la poutre verticale du support dans le plan oxz et déformation
en peau de tambour de la lunette (faible déformation verticale de la couronne).
Mode 6 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support et de
la lunette (peau de tambour).

Mode 7 : torsion de la couronne.

Suite a 'ajout du capot, Fig. 5.15 (d), les parametres modaux du systeme complet sont

repris au tableau 5.4 (d) et les modes associés, Fig. 5.16, sont décrits ci-apres :

>

Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan ozz et déformation du tiroir (en phase
avec la couronne).

Mode 2 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support et du
tiroir.

Mode 3 : flexion de la couronne dans le plan oxz et déformation du tiroir (en oppo-
sition de phase avec la couronne).

Mode 4 : torsion de la poutre verticale du support et déformation latérale du tiroir.

> Mode 5 : flexion de la poutre horizontale du support dans le plan oxy et de la poutre

verticale dans le plan oxz avec déformation de la couronne.

Mode 6 : flexion de la poutre horizontale du support dans le plan oxy et de la poutre
verticale dans le plan oxz avec déformation de la couronne et de la lunette (peau de
tambour).

Mode 7 : torsion de la couronne.

Cette analyse illustre a nouveau le manque de rigidité du support utilisé qui vient

interférer avec les modes de déformation du luminaire dans la plage [5,55] Hz. Une analyse

modale du luminaire Super Saturne encastré a méme la dalle au niveau de sa zone de

fixation, Fig. 5.16 (h), révele les deux premiers modes de flexion de la couronne a des

fréquences de 14.8 Hz et 18.8 Hz, soit une augmentation de, respectivement, 4 % et 11 %

par rapport au cas du luminaire fixé sur le support.

L’analyse met également en évidence certains points faibles du luminaire Super Saturne

400 W, pouvant toutefois étre généralisés au cas de nombreux appareils Schréder, a savoir :

un manque de rigidité des tiroirs, lunettes et autres composants internes autorisant le

déplacement de pieces parfois massives, comme le ballast, et pouvant entrainer chocs,
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Fic. 5.15 — Dispositif expérimental pour l'analyse modale au marteau d’impact du
systeme « support/luminaire Super Saturne 400 W » assemblé pieéce par piece :
(a) Support + couronne; (b) + Bloc optique; (¢) + Tiroir; (d) + Capot

non-linéarités et amplifications du niveau de contrainte lors de sollicitations vibratoires.

On peut encore noter I'important apport de rigidité qu’engendre la pose du capot,
faisant passer la premiére fréquence propre du systéme « support/luminaire » de 10.9 Hz
a 14.2 Hz, soit une augmentation de 23 %.

Les coefficients d’amortissement identifiés au marteau d’impact dans le cas du luminaire
Super Saturne sont relativement faibles : seul le coefficient 1ié au mode de torsion de la
couronne (systeme complet) est supérieur au pourcent (1.47 %).

Finalement, le tableau 5.4 (d) présente aussi la dispersion en fréquence et en amortisse-

ment obtenue lorsqu’un second luminaire Super Saturne, identique au premier, est installé

(a) (b) () (d)
Mode || fo [Hz] e [%)] | fo [Hz] e [%] | fo [Hz] ¢ [%] | fo [Hz] e [%] Ag/Ac [%)]
1 18.0 0.41 11.9 0.67 10.9 0.81 14.2 0.58 1.2/1.7
2 29.6 0.27 23.6 0.35 17.9 0.45 16.7 0.46 4.4/8.0
3 40.2 0.38 36.3 0.81 22.1 0.49 22.5 0.47 5.4/17.9
4 42.9 0.24 39.9 0.42 34.8 0.42 34.8 0.59 0.4/36.8
5 58.9 0.15 42.8 0.88 37.3 0.91 38.3 0.50 2.8/79.3
6 107.3  0.14 47.2 0.70 41.8 0.56 41.1 0.92 0.8/12.6
7 47.2 0.59 58.5 147  0.3/113.4
TAB. 54 - Parametres modaux du systeme « support clamé/luminaire Super

Saturne 400 W » sollicité au marteau d’impact et assemblé piece par piece
(a) Support + couronne; (b) + Bloc optique; (¢) + Tiroir; (d) + Capot
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(a) (b)

(d)

(f)

z 3 2 7
A)(LV X“iv E— x“j.v

F1G. 5.16 — Modes de déformation du systéme « support clamé/luminaire Super Saturne
400 W » sollicité au marteau d'impact : (a) Mode 1 - 14.2Hz; (b) Mode 2 - 16.7Hz;
(c) Mode 3 - 22.5Hz; (d) Mode 4 - 34.8 Hz; (e) Mode 5 - 38.3Hz; (f) Mode 6 - 41.1 Hz
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9)

(h)

z
L

F1G. 5.16 — Modes de déformation du systéme « support clamé/luminaire Super Saturne
400 W » sollicité au marteau d’impact : (g) Mode 7 - 58.5 Hz; (h) Dispositif expérimental
pour 'analyse modale au marteau d’impact du luminaire Super Saturne encastré sur une

dalle isolée du sol

sur le support. Les écarts maxima en fréquence et amortissement sont de, respectivement,

5.4% (mode 3) et 113.4% (mode 7).

Analyses modales du systéme « support/luminaire » sur table vibrante

Le but de l'analyse modale du systéme « support/luminaire » sur table vibrante est
d’étudier l'effet sur les parametres modaux identifiés au marteau d’impact des quelques

points suivants :

1. Le mode de fixation du support sur la table vibrante au moyen de quatre vis M10
est différent de celui appliqué sur la dalle isolée du sol (cf. les quatre clames visibles
aux Fig. 5.13 et 5.15).

2. Le mode de sollicitation devient une excitation par la base.

3. Le niveau d’excitation atteint est généralement plus élevé sur table vibrante qu’au

marteau d’impact.

4. La souplesse inhérente a 1’équipage mobile de la table vibrante peut influencer le
comportement vibratoire du systeme testé. L'effet est différent selon que I'excitation
est verticale (la table, solidaire de la bobine, repose sur des lamelles jouant le role
de ressorts et est guidée en sa partie inférieure par un axe) ou horizontale (la table
en magnésium, accouplée a la bobine par une piece d’interface, est en plus guidée

en translation par deux paliers).

L’excitation aléatoire, appliquée selon les trois directions structurales du systeme « sup-

port/luminaire » au niveau du manchon, Fig. 5.17, est un bruit en bande limitée, de bas
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niveau (2.1m/s” RMS dans Uintervalle [5,100] Hz). Pour cette nouvelle analyse modale,
la discrétisation géométrique de la structure est toutefois simplifiée par rapport a celle
envisagée lors du test marteau : 12 points de mesures tri-axiales, contre 73 précédemment,

sont répartis équitablement entre la couronne, le support et la table vibrante.

Le calcul des transmissibilités 7' utilisées pour 'analyse modale est réalisé en prenant
comme référence le point de mesure a U'interface « table/support », le plus pres possible du
centre de la table et orienté selon la direction d’excitation. Les transmissibilités décrivant
la réponse en un point de mesure situé a ’extrémité de la couronne sont représentées et
comparées, Fig. 5.18, aux FRF' en ce méme point issues du test au marteau d’impact. On
constate que seules les réponses du systeme « support/luminaire » provenant des exci-
tations longitudinale et transversale sur table vibrante présentent un contenu fréquentiel
apparenté a celui de la réponse obtenue au marteau d’impact sur la dalle isolée du sol. En
effet, dans U'intervalle [30, 45] Hz, bien que des trois pics relevés précédemment au marteau,
seuls deux ressortent sur table vibrante, la combinaison des analyses modales réalisées se-
lon les directions d’excitation longitudinale et transversale permet bien d’identifier trois
modes distincts. Par contre, en ce qui concerne l'excitation verticale, on remarque claire-

ment 'apparition de pics supplémentaires.

Fi1G. 5.17 — Essais du luminaire Super Saturne 400 W sur 'excitateur électrodynamique
Gearing & Watson V2664 : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (c¢) Axe vertical
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Fic. 5.18 — Réponses fréquentielles du systéme « support/luminaire Super Saturne

400 W

(a) Excitation au marteau; (b) Table vibrante - axe longitudinal; (c¢) Table

vibrante - axe transversal; (d) Table vibrante - axe vertical

Dans le cas des excitations longitudinale et transversale, Fig. 5.17 (a)-(b), les parametres

modaux du systéme « support/luminaire » sont repris au tableau 5.5 (a)-(b) et les modes

associés, Fig. 5.20, sont décrits ci-apres :

> Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan oxz (et déformation du tiroir, en phase

avec la couronne).

> Mode 2 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support (et

du tiroir).

> Mode 3 : flexion de la couronne dans le plan oxz (et déformation du tiroir, en

opposition de phase avec la couronne).

> Mode 4 : torsion de la poutre verticale du support (et déformation latérale du tiroir).

> Mode 5-6 : flexion de la poutre horizontale du support dans le plan oxy et de la poutre

verticale dans le plan oxz avec déformation de la couronne (le mode 5 apparait lors
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de l'excitation transversale alors que le mode 6 répond a ’excitation longitudinale).

> Mode 7 : torsion de la couronne.

Daus le cas de 'excitation verticale, Fig. 5.17 (c), les parameétres modaux du systéme com-

plet sur table vibrante sont repris au tableau 5.5 (c) et les modes associés, Fig. 5.21, sont
décrits ci-apres :
> Mode 1 : flexion de la couronne dans le plan oxz (déformation du tiroir, en phase
avec la couronne) et basculement avant-arriere de la table.
> Mode 2 : flexion de la couronne dans le plan oxz et déplacement avant-arriere de la
table.
> Mode 3 : flexion de la couronne dans le plan oxy avec déformation du support (et
du tiroir).
> Mode 4 : basculement avant-arriere de 'ensemble « table/support/luminaire ».
> Mode 5 : basculement latéral de I’ensemble « table/support/luminaire ».
> Mode 6 : flexion de la couronne dans le plan oxz (déformation du tiroir, en opposition
de phase avec la couronne) et basculement avant-arriere de la table.
> Mode 7 : déformation latérale de la couronne.
> Mode 8 : flexion de la poutre horizontale du support dans le plan oxy, torsion de la
couronne et basculement latéral de la table.
> Mode 9 : flexion de la poutre verticale du support dans le plan ozxz, torsion de la

couronne et déplacement avant-arriere de la table.

L’analyse modale du systéme « support/luminaire Super Saturne » sollicité sur table
vibrante selon chacun de ses axes structuraux permet de tirer les conclusions suivantes :

> Les fréquences et modes de déformation obtenus lors des excitations longitudinale et
transversale sur table vibrante sont équivalents a ceux obtenus au marteau d’impact
sur la dalle isolée du sol. Les déformations observées ne font en effet intervenir que
le support et le luminaire. Les conditions aux limites appliquées sur la dalle et sur la
table vibrante sont par conséquent équivalentes. Le mode d’excitation peut quant a
lui toutefois influencer la réponse fréquentielle mesurée (zones bruitées, atténuation
de certains pics, ... ).

> Dans le cas de 'excitation verticale, la souplesse de I’équipage mobile est telle que
des modes supplémentaires, liés a un basculement et a un déplacement de la table,
apparaissent dans les réponses fréquentielles mesurées. En configuration verticale, la
dynamique de la table vibrante doit des lors étre intégrée au modele éléments finis
du systeme « support/luminaire ».

> Lorsque le mode de déformation coincide avec la direction d’excitation, on constate
que les coefficients d’amortissement identifiés sur table vibrante sont en général
supérieurs a ceux obtenus au marteau d’impact.

> Finalement, comme le montre la Fig. 5.19, le luminaire Super Saturne présente un
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comportement non-linéaire vis-a-vis du niveau d’excitation appliqué : on observe en
effet une diminution de I'amplitude de la réponse fréquentielle et une translation du
spectre vers les basses fréquences lorsque le niveau d’excitation augmente. Certains

pics s’en trouvent meéme fortement atténués voire gommés.

(a) (b) ()
Mode | fo [Hz] e [%] | fo [Hz] < [%] || fo [Hz] & [%]
1 13.8 1.20 14.0 0.84 12.6 1.79
2 17.2 1.10 16.9 1.30 14.9 4.15
3 22.9 0.65 22.7 0.38 16.3 1.15
4 34.2 0.25 33.5 1.00 21.2 2.06
5 39.6 1.70 22.6 0.84
6 39.9 1.30 24.4 1.72
7 59.4 4.20 60.2 2.90 35.8 0.31
8 47.3 3.34
9 55.6 1.87
TAB. 5.5 — Parametres modaux du systeme « support/luminaire Super Saturne

400 W » soumis, sur table vibrante, a une sollicitation aléatoire de bas niveau :

(a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (c) Axe vertical

Fréquence [Hz]

Fic. 5.19 — Effet du niveau d’excitation sur la réponse fréquentielle du systeme « sup-
port/luminaire Super Saturne 400 W » (---, 0.21m/s* RMS selon I'axe vertical ; ——,
2.14m/s* RMS selon I'axe vertical)
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Fic. 520 — Modes de déformation du systéme « support/luminaire Super Saturne
400 W » soumis a une excitation aléatoire de bas niveau sur table vibrante (axes
longitudinal et transversal) : (a) Mode 1 - 13.8/14.0Hz; (b) Mode 2 - 17.2/16.9 Hz;
(c) Mode 3 - 22.9/22.7Hz; (d) Mode 4 - 34.2/33.5Hz; (e) Mode 5 - 39.6Hz;
(f) Mode 6 - 39.9Hz
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F1G. 5.20 — Modes de déformation du systeéme « support/luminaire Super Saturne 400 W»
soumis a une excitation aléatoire de bas niveau sur table vibrante (axes longitudinal et
transversal) : (g) Mode 7 - 59.4/60.2 Hz

5.4.3 Analyse modale éléments finis et recalage du modele

Les luminaires développés par R-Tech/Schréder sont congus et modélisés a partir d’une
CAO 3D volumique destinée a la fabrication, par un outilleur, des moules d’injection.

Dans un premier temps, afin de profiter des fichiers CAO existants, une approche
éléments finis 3D volumique est tout naturellement envisagée.

Ensuite, compte tenu des faibles épaisseurs caractérisant les voiles de la piece portante
du luminaire Super Saturne (ce qui est le cas de la majorité des luminaires) un modele
éléments finis 3D surfacique est construit. Cette seconde approche nécessite toutefois un
surcroit de travail de modélisation : la CAO 3D surfacique, constituée d’un ensemble
de faces assemblées et définies au niveau de la fibre neutre, n’est élaborée que dans la
perspective unique d’un calcul éléments finis. Une fois la CAO 3D surfacique importée dans
I’environnement du logiciel d’éléments finis, une association minutieuse entre épaisseurs

et faces correspondantes doit encore étre réalisée.

Approche 3D volumique

La couronne étant la piece maitresse du luminaire Super Saturne 400 W, c¢’est avec elle
qu’est initiée la modélisation. La CAO 3D volumique réalisée par R-Tech est tout d’abord
simplifiée en la débarrassant de détails inutiles pour I'analyse éléments finis :
> Suppression des bossages de fixation du capot et des cavités correspondantes réalisées
dans les voiles, excepté pour ceux situés de part et d’autre de la fixation (Fig. 5.11
et 5.22).

> Suppression des détails de fixation de tiroir non utilisés (deux sur quatre).
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F1G. 5.21 - Modes de déformation du systéme « support/luminaire Super Saturne 400 W>»
soumis a une excitation aléatoire de bas niveau sur table vibrante (axe vertical) :
(a) Mode 1 - 12.6 Hz; (b) Mode 2 - 14.9Hz; (c) Mode 3 - 16.3Hz; (d) Mode 4 - 21.2 Hz;
(e) Mode 5 - 22.6 Hz; (f) Mode 6 - 24.4 Hz
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F1G. 5.21 - Modes de déformation du systéme « support/luminaire Super Saturne 400 W>»
soumis a une excitation aléatoire de bas niveau sur table vibrante (axe vertical) :

(g) Mode 7 - 35.8Hz; (h) Mode 8 - 47.3Hz; (i) Mode 9 - 55.6 Hz

> Suppression des détails de fixation du bloc optique (charniere et fermetures).
> Simplification des poches a écrou de la zone de fixation qui sont remplacées par des

voiles en « H » d’épaisseur constante.

Ce travail préparatoire effectué, la couronne est ensuite importée au sein du logi-
ciel Samcef Field [104] en vue d’y étre maillée automatiquement au moyen d’éléments
tétraédriques, Fig. 5.22 (a). La taille moyenne des mailles dans la couronne est d’en-
viron 10 mm excepté au niveau de la fixation ou elle atteint 3mm. On peut constater
que pour obtenir au minium deux éléments sur 1’épaisseur, comme il serait souhaitable
afin de représenter correctement la raideur de la piece, la taille des mailles devrait étre de
I’ordre de la demi-épaisseur des voiles formant la couronne. Or, étant donné que 1’épaisseur
moyenne de la raquette est d’environ 3 mm, cet objectif ne peut étre atteint pratiquement

sans que le nombre de degrés de liberté ne devienne excessif.
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Modele volumique | Modele surfacique | Expérimental
Degré 1 | Degré 2
Degrés de liberté (ddl) | 27291 159318 33954
Analyse statique
Energie potentielle || 2.576 10* 1.348 10° 1.69510°
Omae [MPa] 9.7 37.3 47.5
Estimateur ECR
T [0] 52.70 17.25
e [%0] 72.60 41.52
Analyse dynamique
fo [Hz] 47.8 19.9 17.9 18.1
Masse [kg] 2.77 2.77 2.79 2.78

TAB. 5.6 — Qualité de la solution du modele éléments finis de la couronne encastrée

Afin d’illustrer ces propos, un calcul d’erreur est réalisé sur la couronne sollicitée en
flexion par une charge statique (accélération d’ensemble de 4g). La premiere fréquence

propre du systeme encastré est également calculée et les résultats sont présentés au
tableau 5.6.

Bien que le passage au degré 2 améliore fondamentalement la qualité de la solution,
Perreur globale commise sur les déplacements et contraintes reste élevée. Comparée au
résultats d’une analyse modale au marteau, Fig. 5.22 (c¢), la premiére fréquence propre
obtenue par simulation est malgré tout encore 10 % trop élevée. La masse de la couronne
et les conditions aux limites étant représentées le plus fidelement possible, I’erreur provient
donc bien d’une surestimation de la raideur de la piece, liée a un manque d’éléments sur

I’épaisseur. Pour remédier a ce probleme, une approche 3D surfacique est envisagée.

Fi1c. 5.22 — Couronne du luminaire Super Saturne 400 W : (a) CAO 3D et maillage
volumique; (b) CAO 3D et maillage surfacique; (c¢) Dispositif expérimental pour ’analyse

modale au marteau d’impact de la couronne encastrée
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Approche 3D surfacique

Modeéle de la couronne encastrée

Comme pour I"approche volumique, la CAO surfacique de la couronne, Fig. 5.22 (b), est
importée dans l'environnement du logiciel Samcef Field [104] et maillée automatiquement
au moyen d’éléments triangulaires/quadrangulaires de type coque Mindlin [102]. La taille
moyenne des mailles est également d’environ 10 mm et réduite de moitié au niveau de la
fixation. L’intérét du modele surfacique est illustré au tableau 5.6 ou 'on constate que,
pour un nombre de degrés de liberté a peine plus élevé que celui du modele volumique de
degré 1, le comportement dynamique de la couronne encastrée est cette fois en accord avec
les mesures effectuées (I'erreur sur la fréquence est ramenée a 1 %). On observe aussi que
la diminution en fréquence du premier mode de flexion s’accompagne d’une augmentation
de la contrainte au niveau de la fixation. Le calcul d’erreur n’étant pas disponible dans
Samcef pour les éléments de coque Mindlin [102], la qualité de la solution en contrainte,

traduite dans le cas volumique par ’estimateur ECR, n’a pas pu étre établie.

Notons encore que, compte tenu des simplifications apportées aux modeles de la cou-
ronne, la masse indiquée par le modele surfacique est légerement surestimée (1% dans
le cas présent en comparaison du modele volumique). Cet effet de masse est typique
des modélisations surfaciques a la fibre neutre : par exemple, la longueur d’un carreau,
se connectant a un second qui lui est perpendiculaire, est inévitablement majorée de la

demi-épaisseur de ce dernier, contribuant ainsi a 'augmentation de la masse de la piece.

Modéle du systéme « support/contre-poids/manchon » clamé

Tout comme la couronne, le support ainsi que le contre-poids et le manchon présentent
une épaisseur relativement faible vis-a-vis de leurs autres dimensions et se prétent donc
bien a une modélisation 3D surfacique. Etant donné que la CAO du support est réalisée a
posteriori, alors que celui-ci existe déja, les épaisseurs de la poutre verticale et des renforts
supérieurs ne peuvent plus étre mesurées. Elles constituent de ce fait les inconnues du
modele et sont ajustées afin de le recaler sur ’analyse modale expérimentale réalisée au
marteau d’impact (tableau 5.3 et Fig. 5.14). L’assemblage du manchon et du contre-
poids sur le support clamé a sa base est réalisé au moyen de liaisons rigides. Finalement,
la CAO surfacique et le maillage obtenu sont illustrés a la Fig. 5.23. Les résultats de

I’analyse modale éléments finis sont présentés au tableau 5.7 et a la Fig. 5.24.

On observe une bonne corrélation entre résultats numériques et expérimentaux. Dans
la suite de ce travail, afin de réduire la taille des modeles a manipuler, la contribution

dynamique du support est prise en compte par un super élément.

Modeéles du systéme « support/luminaire Super Saturne 400 W » sur table vibrante
Pour représenter le comportement du systéme « support/luminaire Super Saturne 400 W»

sur table vibrante, deux modeles sont nécessaires :
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F1G. 5.23 - CAO 3D et maillage surfacique du systéme « support/contre-poids/manchon »

Eléments finis | Expérimental | Erreur
Mode fo [Hz] fo [Hz] A [%]
1 34.2 34.3 0.3
2 41.0 40.9 0.2
3 112.7 111.9 0.7
4 130.8 130.7 0.1
5 272.2 276.8 1.7
Masse [kg] 41.96 41.95 0.0
ddl 33684

TAB. 5.7 — Modélisation éléments finis du systéme « support/contre-poids/manchon »

clamé et confrontation expérimentale

> Le premier, constitué uniquement du support et du luminaire, est valable pour les
axes longitudinal et transversal.
> Le second, qui reprend le modele précédent en le complétant de I’influence de la table

vibrante, est utilisé pour ’axe d’excitation vertical.

Les divers éléments du luminaire venant s’assembler sur la couronne, a savoir le capot,
le tiroir et le bloc optique, présentent une épaisseur relativement faible permettant de les
représenter par une CAO 3D surfacique et de les mailler au moyen d’éléments de coque
Mindlin [102], Fig. 5.25 (a). Les assemblages « couronne/support », « capot/couronne »
et « tiroir/couronne » sont réalisés par l'intermédiaire de liaisons rigides. Le ballast est
représenté par une masse concentrée en son centre de gravité et connectée au tiroir
également par des liaisons rigides. En ce qui concerne le bloc optique, une analyse modale
au marteau d’impact est tout d’abord pratiquée, la piece étant en configuration libre-libre,
suspendue a des élastiques, Fig. 5.25 (b), afin d’identifier le mode de déformation en peau
de tambour de la lunette. Ces résultats expérimentaux permettent ensuite de recaler, au

niveau du modele, I’épaisseur moyenne de la lunette ainsi que la masse concentrée simu-
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Mode 3 - 112.7 Hz

(c)

)

Mode 2 - 41.0 Hz

(b)

(e) Mode 5 - 272.2 Hz

(e)

)

Modes éléments finis du systéme « support/contre-poids/manchon »

(a) Mode 1 - 34.2 Hz

(d) Mode 4 - 130.8 Hz

5.24

Fic.
clamé
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F1G. 5.25 — Modélisation éléments finis du systeme « support/luminaire Super Saturne
400 W » : (a) CAO 3D et maillage surfacique (axes longitudinal et transversal sur table
vibrante) ; (b) Dispositif expérimental pour I'analyse modale de la lunette (déformation

en peau de tambour & une fréquence de 52.2 Hz) et mode éléments finis associé (51.7 Hz)

lant 'obturateur. L’assemblage « bloc optique/couronne » est par contre obtenu grace a
des raideurs localisées permettant de rendre compte de la souplesse de la charniere et des
fermetures 1/4 de tour.

Lorsque le systéme « support/luminaire » est installé sur la table vibrante en configu-
ration verticale, 'influence de celle-ci sur le comportement dynamique de I’ensemble doit
étre prise en compte, Fig. 5.26 (a). Les mouvements de basculement et de translation de

la table sont modélisés par le systeme masse-ressorts illustré a la Fig. 5.26 (b). Le plan

(b)

F1G. 5.26 — Modélisation éléments finis du systeme « table vibrante/support/luminaire
Super Saturne 400 W » (sollicitation verticale) : (a) CAO 3D et maillage surfacique;

(b) Modele masse-ressorts de la table vibrante
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de la table pouvant étre considéré comme infiniment rigide dans la plage fréquentielle
[5,55] Hz, il est représenté par des corps rigides reliés au centre de gravité de la bobine
mobile ou est concentrée une masse de 68.1kg. Le mouvement de celle-ci, dans le plan
horizontal oxy, est régi par des ressorts en translation et en rotation dont les valeurs sont
obtenues en recalant le modele masse-ressorts sur les résultats de ’analyse modale de
la table au marteau d’impact. Lors de cet essai, le champ magnétique engendré par la
bobine fixe est appliqué de facon a représenter au mieux les conditions de fonctionne-
ment de la table vibrante. La confrontation des résultats expérimentaux avec ceux fournis
par le modele masse-ressorts est réalisée a la Fig. 5.27. Le premier mode mesuré fait
apparaitre une translation couplée a un basculement latéral de la table alors que le se-
cond présente un mouvement identique mais orienté avant-arriere. Ces mouvements sont

fidelement reproduits par le modele masse-ressorts de la table. Le modele complet « table

(@)

i

(c) (d)

F1G. 5.27 — Analyse modale de la table vibrante en configuration verticale (le champ
magnétique est appliqué) : (a) Mode 1 mesuré - 63.7Hz; (b) Mode 2 mesuré - 73.7 Hz;
(c) Modes 1-2 calculés - 63.7Hz; (d) Modes 3-4 calculés - 73.7 Hz
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vibrante/support/luminaire Super Saturne 400 W » est finalement obtenu en fixant ri-
gidement le support a la table.

Les résultats des analyses modales éléments finis sont présentés, en fonction du modele
considéré, aux tableaux 5.8 et 5.9 ainsi qu’aux Fig. 5.28 et 5.30. A coté d’une vue d’en-
semble de chaque déformée modale, ces dernieres illustrent également I'intérieur de ’ap-
pareil afin de mettre en évidence une éventuelle participation du tiroir et de la lunette.

Le premier modele, associé au systéme « support/luminaire Super Saturne 400 W »
(axes longitudinal et transversal), présente une erreur en fréquence d’au plus 6.4 % et dont
la moyenne est de 2.9 %. La corrélation (indicateur MAC, [46]) entre les modes simulés
par le modele éléments finis et ceux identifiés a partir des mesures réalisées sur table
vibrante est illustrée a la Fig. 5.29. Celle-ci est satisfaisante pour la majorité des modes
considérés. Elle se dégrade toutefois fortement pour le mode 7 (torsion de la couronne)
mais sans occasionner de réelles conséquences pour la suite des simulations puisqu’il se
situe au-dela de la plage fréquentielle d’'intérét [5, 55] Hz. On peut également noter que des
corrélations élevées apparaissent entre termes hors diagonale. Ceci s’explique, notamment,
par la ressemblance évidente entre certains modes associés a des fréquences différentes
mais aussi par le fait que, lors de I'analyse modale expérimentale sur table vibrante, seuls
la couronne, le support et la table ont été couverts par les mesures, négligeant de ce fait
les déformations du tiroir et de la lunette.

Le second modele, associé au systeme « table vibrante/support/luminaire Super Sa-
turne 400 W », fait apparaitre une erreur en fréquence d’au plus 8.2 % et dont la moyenne
est de 5.3%. On constate que, malgré 1'enrichissement du modele précédent par 'ajout
du systeme masse-ressorts représentant les effets dynamiques de la table vibrante, il ne
permet toutefois pas de rendre compte du mode 2 expérimental, Fig. 5.21 (flexion de la
couronne dans le plan oxz et déplacement avant-arriere de la table). La corrélation entre
simulation et mesures est malgré tout satisfaisante pour les modes principaux, Fig. 5.31.
Une dégradation importante est cependant observée pour les modes 5 et 9. Celle-ci peut
étre en partie liée a une identification expérimentale non optimale compte tenu du ca-
ractere bruité des fonctions de transmissibilité dans les plages fréquentielles concernées,
a savoir [22,23] Hz et, dans une moindre mesure, au-dela de 50 Hz, Fig. 5.18 (d).

5.4.4 Sévérité absolue des « normes luminaires »
Recalage des coefficients d’amortissement modaux

Lorsque le comportement de la structure étudiée ne peut, comme au paragraphe 4.3, étre
approché par un systeme a un degré de liberté, la procédure simple d’identification de
I"amortissement modal £;, équation (4.5), ne donne plus de résultats satisfaisants. Dans ce
cas, les fonctions de transmissibilité simulées par le modele éléments finis peuvent différer
fortement de celles mesurées sur table vibrante lors d’un essai selon I'une des « normes lu-

minaires », notamment au niveau des amplifications associées a chaque fréquence propre.
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Eléments finis | Expérimental (a)/(b) | Erreur (a)/(b)

Mode fo [Hz] fo [Hz] A [%]
1 13.6 13.8/14.0 1.4/2.8
2 16.1 17.2/16.9 6.4/4.7
3 22.2 22.9/22.7 3.0/2.2
4 35.3 34.2/33.5 3.2/5.4
5 38.9 -/39.6 /1.8
6 40.0 30.9/- 0.3/-
7 57.9 59.4/60.2 2.5/3.8

Masse [kg] 55.28 55.26 0.0

ddl 77622

TAB. 5.8 — Modélisation éléments finis du systeme « support/luminaire Super Saturne
400 W » sur table vibrante et confrontation expérimentale : (a) Axe longitudinal;

(b) Axe transversal

Eléments finis | Expérimental | Erreur
Mode fo [Hz] fo [Hz] A [7]
1 12.4 12.6 1.6
2 14.9
3 15.0 16.3 7.9
4 20.1 21.2 5.2
5 20.9 22.6 7.5
6 24.1 244 1.2
7 38.6 35.8 7.8
8 51.2 47.3 8.2
9 53.8 55.6 3.2
Masse [kg] 123.38 123.36 0.0
ddl 77734

Super Saturne 400 W » et confrontation expérimentale (sollicitation verticale)

TAB. 5.9 — Modélisation éléments finis du systeme « table vibrante/support/luminaire
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Fic. 5.28 — Modes de déformation éléments finis du systéeme « support/luminaire
Super Saturne 400 W » (axes longitudinal et transversal) : (a) Mode 1 - 13.6 Hz;
(b) Mode 2 - 16.1Hz; (¢) Mode 3 - 22.2Hz; (d) Mode 4 - 35.3Hz; (e) Mode 5 - 38.9 Hz;
(f) Mode 6 - 40.0 Hz
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F1G. 5.28 — Modes de déformation éléments finis du systéme « support/luminaire Super
Saturne 400 W » (axes longitudinal et transversal) : (g) Mode 7 - 57.9 Hz

59.4/60.2

39.9/ -

-139.6

34.2/33.5

22.9/22.7

Modes expérimentaux
[Hz]

17.2/16.9

13.8/14.0

13.6 16.1 22.2 35.3 38.9 40.0 57.9
[HZ]
Modes éléments finis

F1G. 5.29 — Corrélations entre modes éléments finis et expérimentaux (axes longitudinal

et transversal)
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Fic. 5.30 Modes de déformation éléments finis du systeme « table vi-
brante/support/luminaire  Super Saturne 400 W »  (sollicitation verticale) :
(g) Mode 8 - 51.2Hz; (h) Mode 9 - 53.8 Hz

55.6

47.3 0.8

35.8 0.90

244 0.9

22.6

21.2 0.74

Modes expérimentaux
[Hz]

16.3 0.96

14.9

12.6

12.4 15.0 20.1 209 241 38.6 51.2 53.8
[Hz]
Modes éléments finis

F1a. 5.31 — Corrélations entre modes éléments finis et expérimentaux (axe vertical)
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La valeur de 'amortissement modal obtenue dans le cas de 'approximation « systeme a
un degré de liberté » est néanmoins utilisée comme point de départ d’un processus d’opti-
misation visant a minimiser 1’écart entre transmissibilités simulées et mesurées, Fig. 5.32.
Dans le cas de la modélisation éléments finis, une accélération unitaire couvrant 'intervalle
[f1,, f2,] auquel appartient la fréquence propre fj, est imposée au niveau de la table, se-
lon la direction d’excitation considérée. En calquant la résolution fréquentielle appliquée
lors de la simulation sur celle du test, les fonctions implémentées (fonction objectif et
contrainte) permettant de poser correctement le probleme d’optimisation s’écrivent sous

les formes suivantes :

T R _ T E
fonction( 7, 717 = 21— T (5.44
TR _TE
fonction(TX, ., T, ) = %M (5.45)

Transmissibilités EXPERIMENTALES

SCRIPT

I I
I ]
1 I
1 1
i | USER-REFERENCE i
i i
I ]
1 I
1 1

4

VARIABLES
DE €
CONCEPTION

g

]
1
1
1
1
1
1
]
1
1
1
1
1
1
]
1
1
1
1
1
1
]
1
1
i
1
! SCRIPT
1
1
1
1
1
1
]
1
1
1
1
1
1
]
1
1
1
1
1
1
]
1
1
1
1
1

USER-EQUIVALENCE

FONCTION OBJECTIF - CONTRAINTES

fonction (|[T|R |T|[E) <

fonction (TR TouE)

F1G. 5.32 — Procédure de recalage de ’amortissement modal dans I’environnement du

gestionnaire de taches et optimiseur BOSS Quattro [103]
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ol T}pqq est 'amplitude maximale de la fonction de transmissibilité T(f) dans l'intervalle

[f1,, f2,] et ou ||T|| en représente la norme quadratique définie comme suit [23] :

f2

Il = [ e (e T o (5.46)
L

Elle peut étre interprétée comme étant la surface située sous la courbe décrivant T(f)

dans lintervalle [fi,, fa,]-

La procédure de recalage de 'amortissement modal ¢; est ensuite répétée pour chaque
fréquence propre fjy, du spécimen testé appartenant a l'intervalle d’excitation défini par
la spécification d’essai. La Fig. 5.33 illustre la procédure décrite en 'appliquant au cas
du premier mode du systéme « table vibrante/support/luminaire Super Saturne 400 W »
soumis a la spécification du projet belge. On constate que 'amortissement identifié au
moyen de l'approche « systeme a un degré de liberté » conduit a une réponse simulée
fortement surestimée. L’optimisation de cette valeur permet par contre d’obtenir une
bonne équivalence entre amplitudes des transmissibilités mesurée et simulée.

La Fig. 5.33 permet aussi de mettre une fois de plus en évidence le comportement non-
linéaire du systéme « table vibrante/support/luminaire Super Saturne 400 W ». En effet,
la sollicitation imposée par le projet belge étant plus sévere que ’excitation aléatoire de
bas niveau appliquée lors des analyses modales sur table vibrante, on observe une chute
de la premiere fréquence propre identifiée (de 12.6 Hz, tableau 5.9, a 12.2 Hz) ainsi que du
niveau d’amplification associé (de pratiquement 14, Fig. 5.19, a environ 10).

Les tableaux 5.10 a 5.12 résument finalement les valeurs initiales et optimisées prises

par les divers coefficients d’amortissement modaux en fonction de la spécification d’essai

18 T

T

2 L L L
10 10.5 11 11.5 12 125 13 13.5 14
Fréquence [Hz]

F1G. 5.33 — Recalage de 'amortissement modal lié au premier mode du systeme « table
vibrante/support/luminaire » sollicité verticalement selon la spécification du projet
belge (---, Transmissibilité « couronne/table » mesurée selon la direction verticale oz;

- - -, Simulation avec €™ = 2.43 %; ——, Simulation avec £?" = 4.28 %)
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() b) ©

Mode || & (%] =2 %] | <ini (%) e (%) | =i (%] e (%)

1 1.95 1.90 2.43 4.28
2 2.08 3.28

TAB. 5.10 — Recalage de 'amortissement modal sur base des transmissibilités « cou-
ronne/table » obtenues lors d’'un essai selon la spécification du projet belge : (a) Axe

longitudinal ; (b) Axe transversal; (¢) Axe vertical

@ b ©

Mode || <" [%] & (%] | & (%] < (%] | e ) e %)
1 1.20 1.04 0.84 0.30 1.80 3.07
2 1.10 0.71 1.30 1.60 1.15 0.66
3 0.65 1.05 0.38 1.10 2.06 2.93
4 0.25 0.32 1.00 6.93 0.84 7.82
5 1.87 2.10 1.70 1.53 1.72 2.61
6 2.11 2.30 1.25 1.64 0.31 7.41
7 3.03 5.79 2.38 3.50 0.31 6.71
8 4.20 5.45
9 1.87 2.15

TAB. 5.11 — Recalage de 'amortissement modal sur base des transmissibilités « cou-

ronne/table » obtenues lors d’un essai selon la norme CEI 68-2-6 : (a) Axe longitudinal;

(b) Axe transversal; (¢) Axe vertical

(a) (b) ()
Mode || ei™ [%] e [%] | e [%] ™ [%] | e (%] ™ [%]
| 120 256
1| 120 249

TAB. 5.12 — Recalage de 'amortissement modal sur base des transmissibilités « cou-
ronne/table » obtenues lors d’un essai selon la norme ANSI C 136-31 (*1.5g au niveau
du ballast, **1.5g au niveau de la lunette) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal;

(c) Axe vertical
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envisagée. Dans le cas de la norme ANSI C 136-31 (1.5g), seule l'excitation longitudi-
nale a pu étre menée a bien sur table vibrante en choisissant, comme point de controle
représentatif du centre de gravité du luminaire, soit le ballast, soit la lunette. Pour les
autres directions d’excitation, l'instabilité de la boucle de controle est telle que le test en
est rendu impossible. Ce point met en évidence la difficulté de mise en ceuvre pratique
d’une telle norme :
> Le centre de gravité n’est pas forcément accessible, physiquement, pour y positionner
I’accélérometre de controle.
> Le choix d'un point se rapprochant au mieux de la position du centre de gravité
ne garantit pas pour autant la faisabilité de I’essai (présence d’anti-résonances, de
déformations importantes d’'un composant interne, de chocs, ...).
> La position donnée a l’accélérometre de controle étant laissée a l'appréciation de
Iopérateur, elle peut des lors conditionner la sévérité de I’essai ainsi que sa repro-
ductibilité.

Calcul de l’excitation a la base du systéme « support/luminaire »

Les spécifications d’essais pour luminaires imposant le pilotage, soit au droit de la fixa-
tion de I’appareil (norme CEI 68-2-6 et projet belge), soit en son centre de gravité (norme
ANSI C 136-31), la simulation de I’essai sur table vibrante au moyen du modele éléments
finis nécessite le calcul de I'excitation qui, une fois appliquée a la base du systeme « sup-
port/luminaire », fournit l’accélération prescrite au point de controle.

Pour cela, les coeflicients d’amortissement modaux étant recalés, une accélération uni-
taire imposée a la base du systéme « support/luminaire » permet de calculer, dans un
premier temps, la transmissibilité entre le point de controle et la table, Fig. 5.34 (a),
de laquelle est ensuite déduit le spectre d’excitation devant etre appliqué a la base du
systeme étudié, Fig. 5.34 (b). Cette figure montre également que, soumis par exemple a
une excitation verticale, le systéme « table vibrante/support », de par son comportement
dynamique, induit inévitablement, au niveau de la fixation du luminaire, des accélérations
non négligeables selon les directions longitudinale ox et transversale oy. L’utilisation d’un
support rigide tel que celui présenté en annexe B peut contribuer a atténuer ce phénomene.

Finalement, on peut encore noter que la flexibilité du systéme « table vibrante/support »
est responsable du décalage en fréquence observé, Fig. 5.35, entre d’une part, le pic de la
transmissibilité « couronne/table » (12.4 Hz) et, d’autre part, le maximum de la contrainte
équivalente de Von Mises dans la couronne (12.8 Hz). Ce dernier correspond en fait au
pic de la transmissibilité « couronne/fixation » qui permet, en pratique, lors des essais
d’endurance de type « Sine Dwell » (norme ANSI C 136-31 et projet belge), de suivre
I’évolution de la fréquence propre du luminaire au cours du temps. Par conséquent, lors
des simulations, le choix de la référence étant important pour le calcul de la transmissibi-
lité, il est impératif de veiller a ce que I'excitation soit appliquée a la fréquence induisant

la contrainte la plus élevée dans la couronne.
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(a) (b)

Accélération [m/s’]
o

= L 1 .
= 7
,
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3t i J
0
.
2r Sra .
1+ et i
0 0 .......... ‘.......,...‘ .......... : : : : e
10 10.5 11 11.5 12 125 13 13.5 14 10 10.5 11 1.5 12 12.5 13 135 14
Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

F1G. 5.34 — Calcul de 'excitation a appliquer a la base du systéme « support/luminaire
Super Saturne 400 W » afin de satisfaire a la spécification du projet belge : (a) Transmis-

sibilités « fixation/table » (-- -, ox/oz; -+, 0y/oz; ——, 0z/0z); (b) Spectre d’excitation
de la table (---, 0z) et réponses au droit de la fixation du luminaire (---, ox; -+, oy;
—, 02)

L L L L L L 20
%0 10.5 11 1.5 12 125 13 135 14
Fréquence [HZz]

Fic. 5.35 — Effet du choix de la référence sur la transmissibilité obtenue, ex-
citation verticale selon la spécification du projet belge (---, Transmissibilité
« couronne/table » (0z/0z); ---, Transmissibilité « couronne/fixation » (0z/0z);

——, Contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, dans la couronne)
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Validation du modeéle sur base des contraintes mesurées

Une fois le modele éléments finis du systeme « support/luminaire Super Saturne 400 W >
recalé sur base des analyses modales réalisées sur table vibrante et, les coefficients d’amor-
tissement modaux optimisés dans le but d’assurer I’équivalence entre transmissibilités si-
mulées et mesurées, une vérification des contraintes prédites dans la piece portante du
luminaire permet de compléter la validation du modele. Pour cela, une rosette est ins-
tallée sur la face intérieure de la couronne, Fig. 5.36 (a), dans une zone relativement proche
de la partie fixation mais toutefois suffisamment éloignée d’éventuelles concentrations de
contraintes afin de minimiser le risque d’erreur entre simulation et mesure, Fig. 5.36 (b),
celui-ci étant d’autant plus élevé que le gradient de contrainte est important.

La taille imposée aux mailles situées dans la zone correspondant a la position de la
rosette est équivalente a la longueur des résistances qui la constituent (5mm dans le
cas présent) de sorte que la contrainte moyenne sur I’élément (moyenne des contraintes
calculées aux points de Gauss) soit représentative de la contrainte expérimentale, elle-
méme moyennée par la surface qu’occupe la jauge tridirectionnelle.

Bien que le calcul d’erreur ne soit pas disponible dans Samcef pour les éléments de

coque Mindlin [102], la qualité de la solution éléments finis peut toutefois étre estimée

[MPa]
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Fig. 5.36 — Validation du modele éléments finis sur base de mesures de contraintes
réalisées au moyen d’une rosette placée sur la face intérieure de la couronne : (a) Dispositif
expérimental ; (b) Simulation éléments finis illustrant la position de la maille associée a
la rosette (o) et le champ de contraintes équivalentes de Von Mises élastiques Y, dans le
cas du projet belge (excitation verticale, f = 12.8 Hz)
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en calculant les contraintes en un méme noeud, extrapolées depuis les éléments adjacents
a celui-ci (contrainte par noeud par élément). Une discontinuité faible est le signe que le
maillage est suffisamment raffiné. Au droit de la rosette, l'erreur en contrainte étant de
4%, la qualité de la solution éléments finis est des lors garantie.

Les résultats de la confrontation entre contraintes mesurées et simulées dans la couronne
du luminaire Super Saturne 400 W, au droit de la rosette, sont présentés aux Fig. 5.37 a
5.39 et résumés aux tableaux 5.13 a 5.15 en fonction de la spécification d’essai et de la
direction d’excitation appliquée. Dans chaque cas, trois mesures sont réalisées au moyen
d’un méme appareil afin de mettre en évidence une éventuelle dispersion sur la réponse
en contrainte qui pourrait apparaitre d’un essai a ’autre.

Selon l'essai réalisé, on observe en effet, pour un méme luminaire, une variation de
la contrainte maximale mesurée, soit a la résonance (cas du projet belge et de la norme
ANSI C 136-31), soit lors d’un balayage (cas de la norme CEI 68-2-6), pouvant atteindre
les valeurs extrémes de 0.9% et 19.2%. Cela étant, la borne inférieure caractérisant le
défaut de corrélation entre contraintes mesurées et simulées varie, quant a elle, entre 6.2 %
et 17.7%. Ces valeurs étant tout a fait acceptables, la validation du modele éléments finis

du luminaire Super Saturne 400 W peut étre considérée comme complete.

Estimation de la durée de vie du luminaire

Le modele éléments finis du luminaire étant validé, celui-ci peut des lors étre utilisé pour,
dans un premier temps, repérer les zones jugées critiques de la piece portante et, dans un
second temps, en prédire la durée de vie.

Les champs de contraintes obtenus lors des différentes simulations réalisées permettent
de mettre en évidence six points de la couronne particulierement sollicités, Fig. 5.40. Les
concentrations de contraintes sont situées dans la partie « fixation » de la couronne, au
droit des voiles de renfort radiaux (points 1, 2 et 4), au coin des voiles horizontaux de
liaison entre les « couronnes interne et externe » (point 3) ainsi que sur la partie supérieure
de la « couronne externe », au niveau d’un changement de section (points 5 et 6).

L’estimation de ’endommagement subi par la couronne au niveau des six points cri-
tiques retenus nécessite tout d’abord, comme décrit au paragraphe 5.3.2, de connaitre la
contrainte moyenne équivalente o,, associée a chacun de ces points et induite, dans le cas
présent, par le chargement statique auquel est soumis le luminaire sous Ieffet de son poids
propre. Les valeurs de contraintes élastiques o,,, obtenues au moyen des trois formulations
présentées sont reprises au tableau 5.16. On peut noter que la formulation basée sur la
contrainte de Von Mises fournit systématiquement une contrainte moyenne positive. Or,
afin de continuer a tenir compte de l'influence du signe de la contrainte moyenne sur la
courbe de Wohler du matériau, le signe du résultat de la somme des contraintes principales
O1m €t o9y est appliqué a la contrainte statique de Von Mises. Des six points retenus,
on constate que seul le point 3 est caractérisé par une contrainte moyenne équivalente

de compression ayant pour effet de retarder I’apparition d’une fissure en cet endroit. On
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(a) (b)

5 7.5 10 12.5 15 17.5 20 225 25 5 75 10 12.5 15 17.5 20 22,5 25
Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

5 75 10 125 15 175 20 225 25
Fréquence [Hz]

Fia. 5.37 — Spectres de la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, mesurés, au
niveau de la rosette, lors de trois balayages réalisés sur un méme appareil dans l'intervalle
[5,25] Hz selon la spécification du projet belge et comparaison avec les résultats de la

simulation éléments finis (o) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (c¢) Axe vertical

Y, P

(a) (b) (c)
Mesure 1 || 26.7 (13.9Hz) | 8.8 (16.9Hz) | 38.1 (12.3 H)
Mesure 2 || 26.6 (13.9Hz) | 8.8 (16.8 Hz) | 36.7 (12.3 H)
Mesure 3 | 27.0 (13.9Hz) | 8.7 (16.8 Hz) | 36.5 (12.3 Hz)
Simulation | 22.3 (13.6 Hz) | 7.6 (16.7Hz) | 34.0 (12.8 Hz)
Erreur (%] || [16.2,17.4] | [13.3,14.2] | [6.8,10.8]

TAB. 5.13 — Comparaison entre contraintes équivalentes de Von Mises élastiques Y,
mesurées et simulée, au niveau de la rosette, dans la couronne du luminaire Su-
per Saturne 400 W soumis a la spécification du projet belge : (a) Axe longitudinal;

(b) Axe transversal; (¢) Axe vertical
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(b)

Yoe [MPa]
Yoe [MPa]

Fréquence [Hz]

10 1‘5 26 2‘5 3‘0 3‘5 4‘0 4‘5 56 55
Fréquence [Hz]

Fia. 5.38 — Spectres de la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, mesurés, au

niveau de la rosette, lors de trois balayages réalisés sur un méme appareil dans l'intervalle

[10,55] Hz selon la norme CEI 68-2-6 et comparaison avec les résultats de la simulation

éléments finis (---) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (c¢) Axe vertical

*Y,, [MPa

(a) (b) (c)
Mesure 1 | 12.0 (41.9Hz) | 4.5 (17.6 Hz) | 14.8 (23.0 Hz)
Mesure 2 || 10.4 (42.7Hz) | 3.9 (17.5Hz) | 14.5 (23.2 Hz)
3.8 ( ) ( )
5.2 ( ) )

Mesure 3 | 10.9 (42.9 Hz) 17.5Hz) | 15.2 (23.1Hz
Simulation | 9.5 (45.3 Hz) 16.8Hz) | 13.6 (23.5Hz
Erreur [%)] | [8.7,20.8] | [17.7,36.9] | [6.2,10.5]

TAB. 5.14 — Comparaison entre contraintes équivalentes de Von Mises élastiques Y,
mesurées et simulée, au niveau de la rosette, dans la couronne du luminaire Super Sa-
turne 400 W soumis a la norme CEI 68-2-6 : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal;
(c) Axe vertical (*Les valeurs de contraintes sont les valeurs maximales observées sur un

balayage)
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(a) (b)

| | | | | | | | | 1 | | | | |
5 7.5 10 125 15 175 20 225 25 275 30 15 175 20 225 25 275 30

Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

Fia. 5.39 — Spectres de la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, mesurés, au
niveau de la rosette, lors de trois balayages réalisés sur un méme appareil dans l'inter-
valle [5,30] Hz selon la norme ANSI C 136-31 (1.5g) et comparaison avec les résultats
de la simulation éléments finis () : (a) Axe longitudinal, controle sur le ballast; (b) Axe

longitudinal, controle sur la lunette

Yo, [MPa
(2) (b)
Mesure 1 || 53.0 (13.5Hz) | 51.5 (13.2 Hz)
Mesure 2 || 56.9 (13.5Hz) | 56.6 (13.2 Hz)
Mesure 3 | 61.2 (13.4Hz) | 56.2 (13.1 Hz)
Simulation | 45.0 (13.6Hz) | 48.1 (13.6 Hz)
Erreur (%] | [15.1,26.5] (6.6, 15.0]

TAB. 5.15 — Comparaison entre contraintes équivalentes de Von Mises élastiques Y,
mesurées et simulée, au niveau de la rosette, dans la couronne du luminaire Super Saturne
400 W soumis a la norme ANSI C 136-31 (1.5g) : (a) Axe longitudinal, controle sur le

ballast ; (b) Axe longitudinal, controle sur la lunette
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F1G. 5.40 — Position des six points critiques retenus dans la couronne pour I’estimation

de la durée de vie du luminaire Super Saturne 400 W
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Point || 0, = Oy ises | Ome = Az (O1m, 02m) | Om. = O1m + Oam,
1 31.3 36.1 56.1
2 32.7 37.8 96.3
3 -40.9 -44.6 -53.4
4 10.1 11.4 15.5
5 15.7 16.8 19.2
6 9.4 10.1 11.7

TAB. 5.16 — Calcul de la contrainte moyenne équivalente élastique, exprimée en [MPa],
aux six points critiques retenus dans la piece portante du luminaire Super Saturne 400 W

soumis a l'effet de son poids propre

observe également que, selon la formulation choisie, le niveau atteint par la contrainte

statique initialement présente dans la couronne varie sensiblement.

Ensuite, 'endommagement subi par le luminaire Super Saturne 400 W soumis a son
environnement vibratoire est calculé en appliquant la méthodologie décrite par 1’organi-
gramme de la Fig. 5.8, en se limitant toutefois a la durée d’essai précisée dans la norme. Les
résultats présentés aux tableaux 5.17 a 5.19 reprennent, en chaque point critique de la cou-
ronne, la valeur maximale de la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, observée,
selon la spécification, a la résonance ou lors d’un balayage, la contrainte plastique associée
et 'endommagement obtenu en considérant que son évolution est non-linéaire. Rappelons
que la contrainte plastique se différencie de la contrainte élastique par I’application a cette
derniere de la méthode de calcul de Neuber (paragraphe 5.3.5) des qu’elle atteint, dans
le cas de lalliage d’aluminium AS12U, une valeur de 50 MPa. On constate que les simu-
lations réalisées prédisent une qualification du luminaire Super Saturne 400 W selon les
spécifications du projet belge (D = 1.91072), dont les états de contraintes dans la cou-
ronne sont illustrés aux Fig. 5.41 et 5.42, et de la norme CEI 68-2-6 (D,,o, = 1.71073) mais
pas selon celles de la norme ANSI C 136-31 (D40 > 1), et cela malgré "application de la
contrainte moyenne équivalente la moins sévere (0, = Om .., yie. )- Ces derniers résultats
concernant la norme ANSI C 136-31 (1.5 g) semblent en désaccord avec ceux obtenus au
moyen du systéme analytique de référence a un degré de liberté (paragraphe 3.7.3) ou du
systeéme « poutre/masse » (paragraphe 4.6.1) qui, tous deux, prédisent pour cette norme
une sévérité inférieure a celle du projet belge. Cependant, dans le cas présent, I’excitation
étant longitudinale, le niveau d’accélération délivré par la table afin d’imposer, dans cette
direction, 1.5 g au droit du point de controle est de 1.32 g ou 1.38 g selon que la consigne
s’applique au ballast ou a la lunette. Un tel niveau de sollicitation, couplé au fait que
le luminaire réponde suivant son premier mode de flexion, induit un déplacement relatif
vertical entre 'extrémité de la couronne et la fixation plus important que lorsque I’appa-
reil est soumis, selon la direction verticale, a la spécification du projet belge (8.5 mm et

9.0 mm en comparaison de 6.9 mm).
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(2) (b) (c)

Pt. | Y, | Y, D Yo, | Y, D Yo, | Y, D

[MPa] | [MPa] | [/] | [MPa] | [MPa] | [/] | [MPa] | [MPaJ | [/]
1 || 742 690 52107 | 337 337 48107 | 1179 983 19107
2 | 771 713 72107 | 309 309 21107 | 1182 984 1.910°2
3| 980 8.1 86107 | 206 296 391077 | 1434 1117 1.110°°
4 231 231 181077 | 760 705 1.510°%| 343 343 8.610°
5| 393 393 42107 | 538 526 9.5107°| 586  56.6 1.5107°
6 | 183 183 1.5107°| 682 641 511077 | 313 313 29107

TAB. 5.17 — Sévérité de I'essai selon la spécification du projet belge particularisé au cas du

luminaire Super Saturne 400 W (04, = 01m~+09m, ty = 30 minutes, évolution non-linéaire
de D, dt = 0.255s) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (¢) Axe vertical

1:117.9 MPa
2:118.2 MPa

ISR

3:143.4 MPa

FiGc. 5.41 — Contraintes équivalentes de Von Mises élastiques aux points 1, 2 et 3 de la

couronne du luminaire Super Saturne 400 W soumis, selon la direction verticale, a la

spécification du projet belge (f = 12.8 Hz)
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Fic. 5.42 — Contraintes équivalentes de Von Mises élastiques aux points 4, 5 et 6 de la

couronne du luminaire Super Saturne 400 W soumis, selon la direction transversale, a la

spécification du projet belge (f = 16.7 Hz)
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(a) (b) (c)

Pt. | *Y,, Yo, D *Y,. Yo, D *Y,. Yo, D
[MPa] | [MPal /] [MPa] | [MPa] [/l | [MPa] | [MPa] /]

1 49.8 49.8 3.9107° | 235 23.5 211077 | 87.1 786 1.71073

2 36.0 36.0 1.410°¢ | 21.5 21.5 8510710 | 48.9 489 7.610°°

3 42.4 424  6.4107% | 26.5 26.5 4.21071% | 58.2 56.4  7.31077

4 28.9 289 77107 | 53.0 51.9  1.110°% | 45.2 452  1.110°°

5 15.9 159 271071 | 375 375  1.01077 | 184 184 2510719

6 27.4 274  3.7107° | 474 474 6.11077 | 38.0 38.0 151077

TAB. 5.18 — Sévérité de I’essai selon la norme CEI 68-2-6 particularisé au cas du luminaire
Super Saturne 400 W (0, = O1m + 0om, 100 balayages [10, 55, 10] Hz, évolution non-

linéaire de D) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (c) Axe vertical (*Les valeurs

de contraintes sont les valeurs maximales observées sur un balayage)

(a) (b)
Pt.| Y, | Y, D Y,, | Y., D
MPa] | [MPa] | [/] | [MPa] | [MPa] | [/]

1 149.8 114.8 9.41073 | 160.1 119.5 2.51073
2 155.3 1174 >1 165.9 122.2 >1

3 1976 1349 33103 211.1 1399 3.710°¢

4 46.6 46.6 471077 | 49.8 49.8 7.2107%

5 79.2 73.0 5.1107°| 84.7 76.9 6.91076

6 36.9 36.9 4.4107%| 39.4 39.4  6.8107?

TAB. 5.19 — Sévérité de lessai selon la norme ANSI C 136-31 (1.5g) particularisé au

cas du luminaire Super Saturne 400 W (o,
dt = 0.25s) :

=0Om Von Mises?

évolution non-linéaire de D,

(a) Axe longitudinal, controle sur le ballast, n; = 7116 < 100000 cycles;

(b) Axe longitudinal, controle sur la lunette, n; = 565 < 100000 cycles
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Les résultats présentés au tableau 5.19 permettent aussi de se rendre compte de I'in-
fluence du choix du point assimilé au centre de gravité sur la sévérité de la norme
ANSI C 136-31.

En ce qui concerne la norme CEI 68-2-6, le détail des spectres de réponse représentant
la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, calculée aux six points retenus de
la couronne ainsi que les valeurs maximales observées et reprises au tableau 5.18 sont
présentés a la Fig. 5.43. On constate que pour les directions d’excitation longitudinale et
verticale, les contraintes les plus élevées apparaissent entre 40 Hz et 55 Hz, dans une plage
fréquentielle ou l'influence du support est importante, Fig. 5.44. Sa flexibilité impose a
la table d’augmenter son niveau afin de garantir, au droit de la fixation, le déplacement
imposé par la norme. Cela a pour conséquence de faire apparaitre des sollicitations trans-

versales importantes, qui n’auraient pas lieu d’étre, et donc de surtester le luminaire.

(a) (b)

50 T T T T T T T T 60

45

40r

351

30

251

Yoe [M Pa]
i > i
Yoe [MPa]

20

10 15 20 25 30 35 40 45 50 55

Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

Yoe [MPa]

Fréquence [Hz]

FiG. 5.43 — Spectres de la contrainte équivalente de Von Mises élastique Y, calculés
aux six points critiques (e, valeur maximale par point) de la couronne du luminaire Super
Saturne 400 W soumis a la norme CEI 68-2-6 : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal;

(c) Axe vertical
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La procédure décrite par I'organigramme de la Fig. 5.8 permet finalement d’estimer la
durée de vie du luminaire Super Saturne 400 W. L’environnement vibratoire retenu pour
ce calcul est relatif a I’endurance pratiquée, selon la direction verticale, conformément
aux prescriptions du projet belge. Dans ce cas, les évolutions non-linéaire et linéaire du
dommage au court du temps sont représentées a la Fig. 5.45 en fonction de la formula-
tion appliquée pour le calcul de la contrainte moyenne équivalente. La validation de cette
simulation est obtenue en réalisant, sur cing luminaires Super Saturne 400 W différents,
I’essai d’endurance proprement dit et en le conduisant jusqu’a obtenir la rupture de la
couronne. Les résultats expérimentaux, repris a la Fig. 5.46, représentent 1’évolution au
cours de l'essai de la fréquence associée au premier mode de flexion des cinq luminaires
testés. La comparaison des résultats de calculs et expérimentaux démontre tout d’abord
clairement l'intérét d’une approche non-linéaire afin de simuler au mieux 1’évolution de

I’endommagement dans le cas du luminaire Super Saturne 400 W. On constate ensuite que

40 T T T T T T T T 18 T T T T T

Accélération [m/s’]
Accélération [m/s’]

Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

45 T T T T T T T T

Accélération [m/s’]

Fréquence [Hz]

FiG. 5.44 — Spectres de réponse simulés au droit de la fixation du luminaire Super Saturne
400 W soumis a la norme CEI 68-2-6 (- --, oz ; -+ -, oy ; ——, 0z) et spectre d’excitation
de la table vibrante (---) : (a) Axe longitudinal; (b) Axe transversal; (¢) Axe vertical
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Fi1c. 5.45 — Estimation de la durée de vie du luminaire Super Saturne 400 W sou-
mis, selon la direction verticale, a la spécification du projet belge (---, Evolution
linéaire de D aux points 1 et 2; ——, Evolution non-linéaire de D aux points 1 et 2,
dt =0.255) : (a) Opm, = Om oy arines — Lp=1 = 340 minutes; (b) o,,, = max (o1, Oom) —

Tp—1 = 257 minutes; (¢) 0y, = 01 + 02 — Tp—; = 85 minutes
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Fi1c. 5.46 — Résultats expérimentaux décrivant 1’évolution temporelle de la fréquence
associée au premier mode de flexion de cinq échantillons du luminaire Super Saturne
400 W soumis, selon la direction verticale, a la spécification du projet belge (- - -, durées

de vie simulées en fonction de 'approche retenue pour le calcul de la contrainte moyenne)
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sur les cinq appareils testés, trois présentent une durée de vie bornée par les simulations
réalisées en considérant comme contrainte moyenne équivalente o,,, = max (01, 0oy, €t
Om semble conduire a une simulation trop peu

= Oy + O Le cas o, =

e Um Von Mises

sévere en comparaison des résultats expérimentaux obtenus. Deux appareils affichent tou-
tefois une durée de vie inférieure a celle prédite par la simulation la plus sévere. Différentes
pistes peuvent étre envisagées afin de trouver une explication a cette observation :

> La qualité de la fonderie est déterminée, notamment, par le degré de porosités

présentes dans la piece. Les endroits ou ces porosités viennent se loger au moment
de I'injection peuvent étre déterminants pour la durée de vie de la piece. En effet, la
présence d’'une bulle d’air emprisonnée dans la matiere ayant pour effet d’en réduire
la section efficace, son effet peut donc s’ajouter a celui d’une éventuelle concentration
de contrainte présente au meéme endroit.

> La qualité de I'assemblage « capot/couronne » peut fortement influencer le niveau

de contrainte dans la piece portante du luminaire Super Saturne 400 W, comme
I'indique la Fig. 5.47 (a). Selon que les vis maintenant le capot sur la couronne sont
plus ou moins bien serrées, le niveau de contrainte mesuré dans la piece portante
peut s’accroitre de 25 % voire, dans le pire des cas, de 100 % si les vis ne sont pas
bloquées. On constate également, Fig. 5.47 (b), que la qualité de 'assemblage « ca-
pot/couronne » conditionne la premiere fréquence propre du luminaire. Parmi les
appareils testés, on peut remarquer que ceux qui, en début d’essai, présentent une
fréquence propre plus élevée, ont une durée de vie plus longue, Fig. 5.46.

Le mode de rupture du luminaire Super Saturne 400 W soumis, selon la direction
verticale, a la spécification du projet belge est illustré a la Fig. 5.48. Celui-ci est en accord
avec les zones de concentrations de contraintes identifiées sur les cartes de la Fig. 5.41.

En ce qui concerne les sollicitations longitudinale et transversale, un méme luminaire
Super Saturne 400 W, soumis durant 6h par axe a la spécification du projet belge,
présente, a la fin de chacune des endurances, une diminution de sa fréquence propre
initiale limitée a 2 %. Ces résultats confirment donc le faible niveau d’endommagement

prédit par les simulations réalisées, pour ces axes, au tableau 5.17.

5.4.5 Sévérité absolue des sollicitations éoliennes

La méthode de calcul illustrée au paragraphe 2.5.3 et permettant de simuler la réponse
d’un systéme « poteau/luminaire » soumis aux sollicitations éoliennes, "appareil étant
considéré comme infiniment rigide, est appliquée au cas du systéme « poteau/luminaire
Super Saturne 400 W » en prenant en compte cette fois le comportement dynamique de
I’appareil d’éclairage.

Le modele éléments finis du systéme « poteau/luminaire » utilisé ici ne differe du
précédent, Fig. 2.19 (a), que par le remplacement de la masse concentrée représentant le

luminaire Super Saturne 400 W par son modele éléments finis, Fig. 5.49. Celui-ci est relié
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F1G. 5.47 — Effet de I'assemblage « capot/couronne » sur la durée de vie du luminaire
Super Saturne 400 W soumis, selon la direction verticale, a la spécification du projet belge
(1 - premier serrage des vis du capot; 2 - second serrage des vis du capot ; 3 - serrage de
référence des vis du capot; 4 - remplacement du capot; 5 - les vis du capot ne sont pas
bloquées) : (a) Evolution temporelle de la contrainte relative; (b) Evolution temporelle

de la fréquence associée au premier mode de flexion

FiG. 5.48 — Rupture de la couronne du luminaire Super Saturne 400 W par propagation
de fissures depuis les points 1, 2 et 3 durant I’essai d’endurance selon la spécification du
projet belge (sollicitation verticale)
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a extrémité de l'avancée horizontale du poteau au moyen de corps rigides. D’un point
de vue aérodynamique, compte tenu de sa taille vis-a-vis de celle du poteau, le luminaire
est réduit en un unique noeud, appartenant a la couronne et dont la position varie en
fonction de l'orientation de la sollicitation, auquel est appliquée la résultante des charges
engendrées par le vent (points v1 a v3 illustrés a la Fig. 5.49).

Dans un premier temps, les sollicitations éoliennes considérées proviennent du modele
de vent a court terme incluant 'effet journalier d’un vent moyen ainsi que celui de tempétes

occasionnelles. Finalement, le modele de vent a long terme de Sneyers est envisagé.
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F1G. 5.49 — Modele éléments finis du systeme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W »

Modeéle de vent a court terme

Les résultats de 'analyse statique pratiquée sur le systéme « poteau/luminaire Super
Saturne 400 W », résumés au tableau 5.20, sont en accord avec ceux présentés dans le
cas ou le luminaire est considéré comme rigide, tableau 2.8. Notons toutefois que, sous
effet de la gravité, le déplacement du luminaire au point 3 (direction z) augmente compte
tenu de la prise en compte de sa flexibilité. Les contraintes moyennes équivalentes calculées
aux points les plus critiques de la couronne (points 1 et 2) sont peu influencées par les
vitesses de vent considérées et sont, par conséquent, essentiellement dues a l'effet de la
gravité. On retrouve ainsi les contraintes calculées lorsque le luminaire est installé sur
table vibrante et soumis a l’effet de son poids propre, tableau 5.16.

Par contre, les analyses dynamiques réalisées ne montrent de coincidence que pour
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g [m/s”] g+ uo [m/s]
9.81 10.2 19.6
ay [deg.] ay [deg.]
0 45 90 0 45 90
Déplacements [mm)]
point 3 x —7.7 -21 =39 =78 | 129 6.3 —7.8
point 3 y 0.5 0.5 4.6 7.0 0.5 15.4 24.6
point 3 z —6.7 -51 -56 —-67 | -1.0 —-28 —6.6
Contraintes [MPa)]
Poteau
point 1 1.9 1.9 2.7 4.1 11.8 9.6 14.7
point 2 16.8 16.8 16.8 16.8 16.8 16.8 16.9
*Luminaire
point 1 56.4 25.8 25.8 55.7 54.0 54.2 54.0
point 2 26.6 56.7 56.7 26.6 56.7 56.7 56.7
point 3 —52.9 | =53.6 —52.8 —52.2 | —55.1 —52.1 —49.9
point 4 15.6 15.8 16.5 17.1 16.5 18.9 21.3
point 5 19.1 19.2 18.4 17.9 19.5 16.6 14.6
point 6 11.8 11.3 12.5 13.5 10.1 14.4 18.2

TAB. 5.20 — Analyse statique du systéme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W »

(*ame = 0O1m + UQm)

les deux premieres fréquences propres identifiées, tableaux 2.9 et 5.21. Les modes de
déformation associés ne font en effet intervenir que le poteau, le luminaire pouvant étre
considéré comme rigide, Fig. 2.23 et 5.50. Pour les modes suivants, on retrouve malgré
tout les modes de déformation du poteau identifiés précédemment mais, le luminaire étant
désormais flexible, ceux-ci sont associés a une fréquence représentative du systeéme « po-
teau/luminaire » dans son ensemble et non plus du poteau seul. On observe également
que certains modes mettent essentiellement a contribution le tiroir et la lunette du lumi-
naire. Comme déja signalé au paragraphe 2.5.3, 'influence de la vitesse et de I'orientation

du vent sur les fréquences simulées est négligeable, tableau 5.21.

Les coefficients d’amortissement aérodynamique, déterminés a partir de la base mo-
dale identifiée pour chaque vitesse et incidence du vent considérées, sont résumés au
tableau 5.22. Les valeurs obtenues pour les deux premiers modes sont équivalentes a celles
déja calculées, tableau 2.10. Quant au régime de 1’écoulement, calculé en chaque noeud du
poteau ainsi qu’au niveau du luminaire afin de s’assurer que les conditions d’apparition
des tourbillons de Von Karman sont bien respectées, les valeurs reprises au tableau 5.23
sont identiques a celles obtenues avec le premier modele du systéme « poteau/luminaire »,
tableau 2.11.



Chapitre 5. Endommagement d'une piece mécanique en fatigue multiaxiale 241

g m/sT | g+ u [m/s]

9.81 10.2 19.6

ay [deg] | ay [deg ]

Mode 0, 45, 90 | 0, 45, 90
1 1.93 1.93 1.93
2 1.94 1.94 1.94
3 7.96 7.96 7.96
1 8.54 8.54 8.54
5 13.65 | 13.65 | 13.65
6 13.94 | 13.94 | 13.94
7 2128 | 21.28 | 21.28
8 30.36 | 30.36 | 30.36
9 31.63 | 31.63 | 31.63
10 37.48 | 37.48 | 37.48
11 38.32 | 38.32 | 38.32
12 48.49 | 4849 | 48.49
13 53.83 | 53.83 | 53.83
14 64.76 | 64.76 | 64.76
15 7127 | 7127 | 71.27

TAB. 5.21 — Fréquences de résonance du systeme « poteau/luminaire Super Saturne

400 W », exprimées en [Hz|, en fonction de la précontrainte appliquée

Les analyses spectrales effectuées sont recensées au tableau 5.24, en différenciant le
cas « rigide » (simulations 1 & 8 du tableau 2.14 et de la Fig. 2.25) du cas « flexible »
(simulations 9 a 16). Les dispersions du pic d’accélération et de contrainte calculées, res-
pectivement, au droit du luminaire et a la base du poteau sont présentées aux Fig. 5.51 (a)
et (b). D’un point de vue accélérations, on constate que les niveaux associés au luminaire,
considéré comme flexible, sont systématiquement supérieurs a ceux obtenus précédemment
dans le cas « rigide ». Ils restent toutefois en accord avec 'enveloppe définie par Van Dusen
(1g) a condition que "amortissement structural €; envisagé ne soit pas inférieur a 0.5 %.
Quant a la contrainte a la base du poteau, celle-ci n’est pratiquement pas influencée par

le type de modélisation retenu pour le luminaire.

En l'absence d’un modele éléments finis du luminaire, la sévérité relative de son en-
vironnement vibratoire est déterminée en appliquant, a la base du systeme analytique
de référence a un degré de liberté, les PSD d’accélération simulées, dans le cas d'un
vent moyen et de tempétes, au droit de la fixation de I'appareil sur le poteau. Cette ap-
proche simplifiée suppose que les directions d’excitation structurales sont décorrélées, ce
qui n’est pas le cas en réalité, mais est cependant en accord avec le mode de sollicitation des

tables vibrantes électrodynamiques les plus courantes. Dans un premier temps, les PSD
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z
A
yY-4.¥x
1.93 Hz 1.94 Hz 7.96 Hz 8.54 Hz 13.65 Hz
13.94 Hz 21.28 Hz 30.36 Hz 31.63 Hz 37.48 Hz
38.32 Hz 48.49 Hz 53.83 Hz 64.76 Hz 71.27 Hz

F1G. 5.50 — Modes et fréquences propres du systéme « poteau/luminaire Super Saturne
400 W »
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10.2

uyp [m/s]

19.6

Mode

0

a; [deg.]

45

90

0

a; [deg.]

45

90

© 00 1 O Ot b= W N =

[ e S S S S
=~ W NN = O

15

0.00
2.80
0.00
0.00
0.00
0.00
0.00
0.00
0.17
0.00
0.00
0.00
0.31
0.00
0.19

1.95
1.98
0.00
0.64
0.00
0.59
0.00
0.23
0.12
0.00
0.00
0.34
0.22
0.17
0.14

2.76
0.00
0.00
0.90
0.00
0.84
0.00
0.33
0.00
0.00
0.00
0.48
0.00
0.24
0.00

0.00
2.38
0.00
0.00
0.00
0.00
0.00
0.00
0.32
0.00
0.00
0.00
0.59
0.00
0.37

3.75
3.81
0.00
1.23
0.00
1.14
0.00
0.45
0.23
0.00
0.00
0.66
0.42
0.33
0.26

9.30
0.00
0.00
1.74
0.00
1.61
0.00
0.64
0.00
0.00
0.00
0.93
0.00
0.46
0.00

TAB. 5.22 — Amortissements aérodynamiques, exprimés en [%], associés & chaque mode

de vibration en fonction de la vitesse et de 'orientation du vent dans le cas du systeme

« poteau/luminaire Super Saturne 400 W »

Poteau
maz R,
maz fs, [Hz]
Luminaire
R,
fs [He]

uyp [m/s]
10.2 19.6
a; [deg] a; [deg]

0 45 90 0 45 90
6.8310* 6.8310* 6.8310* | 1.3110° 1.3110° 1.3110°
36.09 36.09 36.09 69.35 69.35 69.35
0.00 2.3210° 3.2710° 0.00 4.4510° 6.2910°

— 3.00 — — — —

TAB. 5.23 — Régimes de l'écoulement et fréquences de largage des tourbillons de

Von Karman pour le systeme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W »
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Type de Uig o i
Simulation systeme [m/s] | [deg.] | [%]
1 Super Saturne rigide  10.2 0 0.5
2 Super Saturne rigide  10.2 45 0.5
3 Super Saturne rigide  10.2 90 0.5
4 Super Saturne rigide — 10.2 45  0.05
5 Super Saturne rigide  19.6 0 0.5
6 Super Saturne rigide  19.6 45 0.5
7 Super Saturne rigide  19.6 90 0.5
8 Super Saturne rigide  19.6 90  0.05
9 Super Saturne flexible  10.2 0 0.5
10 Super Saturne flexible  10.2 45 0.5
11 Super Saturne flexible  10.2 90 0.5
12 Super Saturne flexible  10.2 45  0.05
13 Super Saturne flexible  19.6 0 0.5
14 Super Saturne flexible 19.6 45 0.5
15 Super Saturne flexible 19.6 90 0.5
16 Super Saturne flexible 19.6 90  0.05

TAB. 5.24 — Valeurs des parametres utilisés dans les simulations de la Fig. 5.51

(ggotal =c + ggéro)
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Simulation Simulation

F1G. 5.51 — Réponse du systéme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W » (luminaire
rigide : simulations 1-8, luminaire flexible : simulations 9-16) soumis & son environnement

vibratoire : (a) Dispersion du pic d’accélération calculée au centre de gravité du luminaire ;

(b) Dispersion du pic de contrainte calculée a la base du poteau ( , enveloppe de

Van Dusen)
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d’accélération obtenues au niveau de la fixation lorsque la flexibilité du luminaire est prise
en compte sont comparées, Fig. 5.52 (a) et (b), a celles simulées dans le cas ou 'appareil
est réduit a une masse concentrée. On y observe, aussi bien pour le vent moyen que pour
les tempétes, 'influence du comportement dynamique du luminaire, traduite par une mo-
dification de la position des pics de réponse ainsi que par 'apparition de nouveaux. Les
accélérations RM S associées aux enveloppes des PSD définissant la réponse des systemes

« rigide » et « flexible » au droit de la fixation sont, respectivement, de 1.1/1.4m/ s> dans

(a) (b)

10

10°

Accélération [(m/sz)z/Hz]
Accélération [(m/sz)Z/Hz]

10 [ L L L L L L L L L L L L L L L L L L L L L
o 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 O 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

10

Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

o
[m]
w
10 % 70 15 20 25 30 35 40 a5 80 55
f, [Hz]
Fic. 5.52 — Comparaison de la sévérité relative de I’environnement vibra-

toire du systeme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W » selon que Dap-
pareil est rigide ou flexible : (a) Enveloppe des PSD de réponse au droit
de la fixation dans le cas du vent moyen (——, Luminaire rigide; ---, Lu-
minaire flexible); (b) Enveloppe des PSD de réponse au droit de la fixation
dans le cas de tempétes; (¢) SDF du vent déterminés pour ¢=1%, b= 10
et A=K =1 (---, Environnement de référence - luminaires Super Saturne, Rocade,
Tortel rigides; ——, Test équivalent - luminaires Super Saturne, Rocade, Tortel rigides;

-+ -, Environnement de référence - luminaire Super Saturne flexible)
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le cas du vent moyen et de 2.0/5.6 m/s2 dans le cas des tempetes. Malgré I'importance du
dernier écart, le SDF cumulé obtenu dans un second temps, Fig. 5.52 (c¢), est relative-
ment proche de celui établi précédemment en considérant comme rigides les luminaires de
types Super Saturne, Rocade et Tortel. Il est également enveloppé, sur une bonne partie
de la plage fréquentielle d’intérét, par le SDF' associé a la spécification équivalente pro-
posée, excepté toutefois dans les intervalles [6.8,8.3] Hz, [30.1,32.7] Hz et [46.6, 55.0] Hz.
Cependant, la plupart des luminaires présentent généralement une premiere fréquence
propre comprise entre 10 et 30 Hz de sorte que la spécification équivalente développée
reste conservative et représentative de I’environnement vibratoire des luminaires de types
Super Saturne, Rocade et Tortel « rigides » ainsi que Super Saturne « flexible ».

En présence d’un modele éléments finis de 'appareil d’éclairage, la sévérité absolue de
I’environnement vibratoire du vent particularisé au cas du luminaire Super Saturne 400 W
peut étre estimée. Cette fois, le systeme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W » étant
considéré dans sa globalité, les corrélations existant entre les sollicitations structurales au
droit de la fixation sont bien prises en compte. Les endommagements obtenus au point
le plus critique de la couronne (point 2), en fonction de la vitesse moyenne du vent, de
son orientation et de I’amortissement structural envisagé, sont résumés au tableau 5.25.
IIs résultent de 'application de la méthode du single moment, relation (3.73), sur une
période de 10 minutes et d’un cumul linéaire afin d’atteindre la durée totale souhaitée.
L’endommagement subi par le luminaire Super Saturne 400 W est des lors maximal pour
un vent moyen (10.2m/s) présentant une orientation de 45° par rapport a la structure
et appliqué pendant 20 ans (simulation 10 dans le cas g; = 0.5 % et simulation 12 dans le
cas g; = 0.05 %) mais reste toutefois inférieur a I'unité. La sévérité moindre observée dans
le cas d’un vent de tempéte (19.6 m/s) de méme orientation s’explique par la disparition,
pour un tel régime d’écoulement, de I'effet des tourbillons de Von Karman sur le luminaire
(simulation 14). Notons que 'endommagement prédit par la simulation 12 est comparable
a celui obtenu lorsque le luminaire Super Saturne 400 W est soumis, sur table vibrante, a la
spécification du projet belge (sollicitation verticale). Les PSD de la contrainte équivalente
de Von Mises calculées au point 2 de la couronne et associées aux simulations 12 et 16

sont illustrées a la Fig. 5.53.

Modele de vent a long terme

Le modele de vent a long terme de Sneyers, plus précis que le modele a court terme, fournit
les cas de charges aérodynamiques a partir de la répartition annuelle de la vitesse moyenne
du vent en force et en direction pour le site d’Uccle (Bruxelles). Apres simplification de
celle-ci, on obtient les 27 configurations présentées au tableau 2.6 pour lesquelles les
résultats de simulations sont résumés au tableau 5.26. On observe que sur une année
type, 'endommagement causé au luminaire Super Saturne 400 W provient a 89 % d’un
vent moyen présentant une vitesse de 11.1m/s et orienté a 45° par rapport a la structure.

Sur 20 ans, la sévérité de l'environnement vibratoire associé au modele de vent a long
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Oerms | Tepic E[D]
Simulation || [MPa] | [MPa] [/]
9 0.6 3.3 251071
10 4.5 23.6  5.21077
11 1.0 5.3 2.210713
12 12.5 64.2 1.710°2
13 2.3 124 4210713
14 2.1 11.7 251071
15 2.3 129 1.0107'2
16 7.0 386 8210°°

TAB. 5.25 — Sévérité absolue de I’environnement vibratoire du vent (modele a court terme)
particularisé au cas du luminaire Super Saturne 400 W (0,,, = 01m + Oom, tpy = 20 ans
pour les simulations 9 a 12 et ¢, = 90 h pour les simulations 13 a 16, méthode du « single

moment » et évolution linéaire de D au point 2 de la couronne)

(a) (b)

Contrainte [Pa’/Hz]
Contrainte [Pa’/Hz]

6
L L L L L L L L L L
o 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 O 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

Fréquence [Hz] Fréquence [Hz]

Fic. 5.53 — PSD de la contrainte équivalente de Von Mises calculée au point 2 de la
couronne du systéme « poteau/luminaire Super Saturne 400 W » : (a) Simulation 12;
(b) Simulation 16
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terme de Sneyers est inférieure a celle déterminée pour le modele de vent a court terme
(361073 < 1.71072 < 1).

La Fig. 5.54 illustre finalement 1’évolution de la contrainte PIC au point 2 de la cou-
ronne en fonction de la vitesse et de l'orientation du vent. Alors que pour un angle
azimutal a; de 0°, la contrainte PIC croit de fagon monotone dans l'intervalle de vitesses
considérées, elle présente, pour les autres orientations, un maximum associé a la vitesse

de vent ultime pour laquelle les tourbillons de Von Karman sont effectifs.

Spécification équivalente accélérée

La spécification d’essai accéléré développée aux paragraphes 3.7.3 et 4.6.2 en tant qu’en-
veloppe des effets cumulés d’un vent moyen et de tempétes occasionnelles est appliquée
au cas du luminaire Super Saturne 400 W.

Dans un premier temps, les résultats expérimentaux obtenus lorsque le luminaire est
soumis a une excitation verticale, a savoir, l’accélération mesurée a I’extrémité de I’appareil
et la contrainte équivalente de Von Mises déduite de la rosette installée sur la face interne
de la couronne, permettent d’observer que, dans Uintervalle de fréquences [5,55] Hz, la
réponse de ’appareil est largement dominée par son premier mode de flexion, Fig. 5.55.

Dans un second temps, les coefficients d’amortissement modaux sont déterminés afin
de garantir I’équivalence des niveaux d’accélération simulés et mesurés a l'extrémité de
la piece portante du luminaire (¢; = 3.9 %). Une vérification de la contrainte équivalente
de Von Mises obtenue dans I’élément associé a la rosette permet finalement de valider
le modele, tableau 5.27. On constate que le niveau de contrainte particulierement élevé
prédit au point 2 de la couronne conduit a un endommagement du luminaire des les
premiers instants de l'essai. Bien qu'un comportement similaire soit observé lors de la
premiére mesure (chute continue de la fréquence associée au premier mode de flexion),
Fig. 5.56, les deux essais suivants conduisent a une durée de vie légerement supérieure
(6 et 19 minutes) mais qui reste toutefois inférieure a celle requise par Iessai aléatoire
proposé afin de qualifier le luminaire au vent, a savoir une heure.

Ces résultats montrent que la spécification aléatoire considérée induit au sein du lu-
minaire Super Saturne 400 W un état de contrainte qui, du fait de la prise en compte
de l'enveloppe des SDF' associés a 'environnement vibratoire des luminaires de types
Rocade, Tortel et Super Saturne, conduit, non pas a un endommagement par fatigue mais
plutot a une rupture par dépassement de contrainte. Par conséquent, bien que les simu-
lations réalisées dans le cadre des modeles de vent a court et long terme prédisent une
tenue mécanique de la piece portante du luminaire Super Saturne 400 W, celui-ci peut
etre jugé critique vis-a-vis de la spécification aléatoire conservative proposée.

De plus, le fait que des luminaires tels le Saphir 2 et I'Hélios, Fig. 5.57, considérés
comme « étalons » pour étre installés sur site depuis de nombreuses années sans jamais
avoir présenté le moindre probleme, satisfassent pleinement a la spécification aléatoire

développée en démontre la pertinence et la représentativité.
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Uj0 a; =0° | g =45° | ag = 90°
[km/h]  [m/s]
10 2.8 1.1107%® 6.61072' 5.1107"
20 5.6 82107 1.2107'2 2510710
30 8.3 3.3107% 45107 1.710°°
40 11.1 1.1107"? 1.610~* 3.810° '
50 13.9 1.0107" 15107 2.710719
60 16.7 1.4107% 18107 1.2107°
70 19.4 1.7107% 19107 6.9107°
80 22.2 1.8107% 18107 4.110°8
90 25.0 1.510°7 1.410% 1.110°°7
E[D] (t, = 1an) 1.8107*
E[D] (t, = 20 ans) 3.610°3

TAB. 5.26 — Sévérité absolue de I’environnement vibratoire du vent (modele a long terme

de Sneyers) particularisé au cas du luminaire Super Saturne 400 W (0, = 01m + Oom,

g; = 0.05 %, méthode du « single moment » et évolution linéaire de D au point 2 de la

couronne)

85
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30-
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Oepic [MPa]
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16.7 19.4

22.2 25

Fig. 5.54 — Evolution de la contrainte PIC au point 2 de la couronne du systeme
« poteau/luminaire Super Saturne 400 W » en fonction de lorientation et de la vi-

tesse moyenne du vent définies par le modele a long terme de Sneyers (——, oy = 0°;

e o =45°; -, oy = 90°)
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Fi1Gc. 5.55 — Réponses du luminaire Super Saturne /00 W soumis, selon la direction ver-

ticale, a la spécification aléatoire enveloppe des sollicitations éoliennes :

(a) PSD de

laccélération verticale a 'extrémité de 'appareil; (b) PSD de la contrainte équivalente

de Von Mises extraite de la rosette

“agpms/pic “Ocpmspic | Oepmspic | Durée de vie
[m/s’] [MPal [MPal [minutes]
Mesure 1 30.8/135.7 ~ 0
Mesure 2 31.7/140.6 ~ 6
Mesure 3 30.5/137.3 24.2/103.2 ~ 19
Simulation 30.5/141.3 21.6/98.1 72.3/252.9 ~ 0
Erreur [%] || [0,3.9]/0.5,3.9] | 10.7/4.9

TAB. 5.27 — Confrontation entre résultats expérimentaux et simulés lorsque le lumi-

naire Super Saturne 400 W est soumis, selon la direction verticale, a la spécification

aléatoire, enveloppe des sollicitations du vent (*Accélération verticale a I'extrémité de la

piece portante; ** Contrainte équivalente de Von Mises élastique au niveau de la rosette ;

** Contrainte équivalente de Von Mises élastique au point 2 de la couronne)
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Fic. 5.56 — Résultats expérimentaux décrivant 1’évolution temporelle de la fréquence
associée au premier mode de flexion de trois échantillons du luminaire Super Saturne
400 W soumis, selon la direction verticale, a la spécification aléatoire, enveloppe des effets

cumulés du vent (——, Mesure 1; ---, Mesure 2; - - -, Mesure 3)

F1G. 5.57 — Application de la spécification aléatoire, enveloppe des effets du vent, au cas

de deux luminaires dits « étalons » : (a) Luminaire Saphir 2 ; (b) Luminaire Hélios

Effet de la décorrélation des directions d’excitation sur table vibrante

La réponse du systeme « poteau/luminaire » soumis aux effets du vent s’exprime, au droit
de la fixation de I'appareil, par une matrice de PSD d’accélération dont les termes hors
diagonaux représentent les corrélations existant entre directions d’excitation. Lorsqu’un
modele éléments finis du luminaire est disponible, il permet donc, une fois couplé a celui
du poteau, d’estimer '’endommagement occasionné a la piece portante dans les conditions
réelles.

En laboratoire, le luminaire étant installé sur table vibrante, le mode de sollicitation

est tel qu'une seule direction structurale ne peut étre envisagée a la fois. Des lors, la
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Excitations Excitations décorrélées
corrélées ox oy 0z
Oepms IMPal 12.5 1.4 3.5 12.8
E[D] [/] 1.71072 6.410°2 991078 3.01072

TAB. 5.28 — Effet de la décorrélation des directions d’excitation sur table vibrante dans le
cas du luminaire Super Saturne 400 W soumis a un vent moyen de 10.2m/s et d’orienta-
tion 45° (04, = O1m + Oom, ty = 20 ans sur site et par axe, méthode du « single moment »

et évolution linéaire de D au point 2 de la couronne)

démarche suivie dans ce travail afin de transposer la sollicitation réelle a une spécification
applicable sur table vibrante consiste a prendre, comme excitation de référence, ’enve-
loppe des termes diagonaux de la matrice de PSD. La sollicitation ainsi obtenue est
ensuite reproduite, alternativement et pour une méme durée, selon chaque axe structural
de Pappareil a qualifier.

Afin d’illustrer 'effet de la décorrélation des directions d’excitation sur table vibrante,
il est intéressant de comparer les résultats de la simulation 12, tableau 5.25, a ceux ob-
tenus, dans le méme cas, en considérant plutot comme sollicitation 'enveloppe des PSD
d’accélération simulées au droit de la fixation et en ’appliquant a un meéme luminaire
selon chaque axe structural pendant 20 ans, tableau 5.28.

Les résultats de simulation démontrent que ’approche suivie pour passer de l'envi-
ronnement vibratoire du vent, dont les directions d’excitation sont corrélées, a celui de
la table vibrante, assure une sévérité d’essai qui reste conservative vis-a-vis de celle qui

serait observée sur site.

5.5 Conclusions

Une fois les concepts de contrainte équivalente de Von Mises, approximation bilinéaire de
la courbe de Wohler, contrainte plastique de Neuber et évolution non-linéaire du dom-
mage ¢établis dans le cadre d'un chargement dynamique multiaxial de type harmonique ou
aléatoire, la méthodologie générale pour le calcul de la durée de vie d'une piece mécanique
est appliquée au cas-test industriel du luminaire Super Saturne 400 W développé par
R-Tech/Schréder.

La simulation du comportement dynamique du luminaire Super Saturne 400 W passe
par une modélisation éléments finis détaillée de ses composants principaux que sont la
piece portante, le capot et le bloc optique. La prise en compte des divers assemblages
existant entre eux accroit le niveau de complexité du modele. La confrontation de celui-ci
avec une série d’analyses modales expérimentales est des lors nécessaire afin d’en garantir
la représentativité.

Les analyses modales au marteau d’impact mettent en évidence les points suivants :
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> L’incapacité du modele 3D volumique a représenter correctement, avec un nombre

raisonnable de degrés de liberté, le comportement dynamique de la couronne.

> L’importance de la prise en compte du support dont la participation dans la plage

fréquentielle considérée [5, 55] Hz ne peut étre négligée.

> L’intérét d’initier ’étude avec un systeme simplifié, de type « support + couronne »

et de n’y ajouter qu'un composant a la fois afin d’en comprendre le comportement
et 'effet sur le modele éléments finis global.

> Le manque de rigidité qui touche, d’'une maniere générale, les composants internes

comme le tiroir et la lunette dont les déplacements peuvent entrainer chocs, non-
linéarités et amplifications du niveau de contrainte.
> La dispersion en fréquence et en amortissement observée sur deux appareils Super
Saturne 400 W distincts qui est de, respectivement, 5.4 % et 113.4 %.
Les analyses modales sur table vibrante conduisent aux remarques suivantes :

> De par le niveau d’excitation induit par la table vibrante, généralement plus élevé
qu’au marteau d’impact, une diminution des fréquences de résonance et de leurs
niveaux d’amplification est observée, preuve d’un comportement non-linéaire du lu-
minaire Super Saturne 400 W.

> En configuration verticale, la souplesse de I’équipage mobile de I'excitateur induit
au niveau de la table des modes d’ensemble (basculement et translation) qu’il est
nécessaire de modéliser.

Sur base du modele éléments finis recalé, la méthodologie proposée prévoit ensuite
d’ajuster les coefficients d’amortissement modaux au moyen d’une procédure d’optimisa-
tion gérée par le logiciel BOSS/Quattro [103]. Celle-ci assure 1'équivalence en amplitude
entre transmissibilités mesurées et simulées. Des lors, la spécification d’essai définie, soit
au droit de la fixation du luminaire, soit en un point représentatif du centre de gravité,
peut étre ramenée en une excitation imposée a la base du systéme « support/luminaire ».

Une vérification des contraintes prédites dans la piece portante du luminaire, au moyen
d’une rosette placée a proximité de la fixation mais dans une zone ou le gradient de
contrainte est toutefois relativement faible, permet encore de compléter la validation du
modele. L’erreur relevée s'étend de 6.2 % a 17.7%. De plus, pour un méme luminaire et
selon la spécification appliquée, une variation de 0.9 % a 19.2 % de la contrainte maximale
mesurée est observée d’un essai a l'autre.

Le modele éléments finis du luminaire Super Saturne 400 W est finalement utilisé pour
mettre en évidence les zones les plus sollicitées de la couronne et pour prédire I'endom-
magement induit par chacune des principales normes recensées :

> ANSI C 136-31 (excitation longitudinale uniquement) — D0 > 1

> Projet belge — D,pee = 1.91072

> CEI 68-2-6 — Dypee = 1.71073

Dans le cas de la norme ANSI C 136-31, les essais ont montré qu’il pouvait étre tres

difficile voire impossible d’obtenir un controle stable en un point représentatif du centre de
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gravité comme le ballast ou la lunette. Le choix d’un tel point peut également conditionner
la sévérité du test.
Dans le cas du projet belge, la conduite de l’essai jusqu’a rupture permet d’attirer
I’attention sur :
> L’intérét d’une approche non-linéaire afin de simuler au mieux I’évolution de l’en-
dommagement dans la piece portante du luminaire Super Saturne 400 W.

> L’effet de la contrainte moyenne équivalente sur la durée de vie de 'appareil.

> La dispersion des résultats expérimentaux liée, d’'une part, a la qualité de la fon-
derie (présence probable de porosités) et, d’autre part, a la qualité de 'assemblage
« capot/couronne ».

Le modele éléments finis du luminaire Super Saturne 400 W étant disponible, il permet
également de calculer la sévérité absolue des sollicitations éoliennes en venant se substituer
a la masse concentrée, initialement considérée au sein du modele « poteau/luminaire ».
Le modele de vent a court terme montre que :

> Les accélérations pic obtenues au droit du luminaire « flexible » sont supérieures a

celles calculées précédemment dans le cas « rigide ». Elles restent toutefois en accord
avec ’enveloppe définie par Van Dusen pour une valeur d’amortissement structural
g; de 0.5 %.

> Les contraintes a la base du poteau ne sont pratiquement pas influencées par le type

de modélisation retenu pour le luminaire.

> Le SDF cumulé obtenu a partir des PSD d’accélérations calculées au droit de la

fixation du luminaire « flexible » sur le poteau est enveloppé, sur I'ensemble de la
plage fréquentielle [10, 30] Hz (représentative du premier mode de déformation de la
grande majorité des luminaires), par le SDF associé a la spécification équivalente
proposée.

> L’endommagement subi par le luminaire Super Saturne 400 W est maximal pour un

vent moyen de 10.2m/s, présentant une orientation de 45° par rapport a la structure
et appliqué durant 20 ans — FE[D] = 1.71072 pour ¢; = 0.05 %.
Quant au modele de vent a long terme, développé par Sneyers pour le site d’Uccle, il
présente, sur 20 ans, une sévérité inférieure a celle du modele de vent a court terme :
3.6107% < 1.7107% < 1 pour &; = 0.05%.

L’application de la spécification d’essai accéléré développée au cas du luminaire Super
Saturne 400 W montre, tant par calcul qu’expérimentalement, un endommagement tres
rapide si pas immédiat de la piece portante par dépassement de contrainte. Bien que le
luminaire Super Saturne 400 W ne satisfasse pas a la spécification aléatoire conservative
proposée, la sévérité de celle-ci n’est toutefois pas remise en cause étant donné que des

luminaires dits « étalons », tels le Saphir 2 et I’Hélios, la satisfont pleinement.



Conclusion

La définition de criteres permettant d’estimer la sévérité d’un environnement vibratoire
et des lors de développer une méthodologie générale de tests de pieces mécaniques, en
laboratoire sur table vibrante, en vue de la prévision d’une éventuelle détérioration en
service constitue le fil conducteur de la recherche exposée tout au long de ce document.
L’enjeu commercial que représente pour un fabricant la définition d’une spécification
« équivalente », représentant au mieux l’environnement vibratoire réel de son produit,
confirme l'intérét de 'approche développée. Bien que générale, celle-ci a toutefois été ap-
pliquée aux systemes « poteaux/luminaires » du partenaire industriel, R-Tech/Schréder.

Diverses campagnes de mesures réalisées, dans un premier temps, sur les moyens d’es-
sais dont dispose le groupe Schréder (tables de secousses et table de vibrations) afin de
s’assurer de la résistance mécanique de ses appareils ont rapidement mis en évidence leurs
limitations : la représentativité des essais qui y sont pratiqués vis-a-vis de ’environnement
vibratoire réel des luminaires, leur reproductibilité ainsi que I'incapacité de tels dispositifs
a reproduire fidelement les principales spécifications recensées dans le cas des appareils
d’éclairage public (normes CEI 68-2-6, ANSI C 136-31 et le projet belge). Des mesures ef-
fectuées, dans un second temps, sur table vibrante électrodynamique ont démontré, d’une
part, sa capacité a pallier les inconvénients des moyens d’essais précédemment cités et,
d’autre part, la nécessité de définir des criteres fiables permettant de comparer voire de
quantifier la sévérité de divers environnements vibratoires.

Lorsque la piece mécanique devant subir l’essai de vibrations n’est pas connue ou
completement définie, la méthodologie proposée se réfere a une approche analytique basée
sur un systeme de référence a un degré de liberté et conduisant a la définition des criteres
de sévérité que sont les Spectre de Réponse Extréme (SRE), Spectre de Dommage par
Fatigue (SDF) ou Spectre d’Energie Dissipée (SED). Cette approche, indépendante du
spécimen a tester et des lors particulierement indiquée dans le cas de 1’élaboration d’une
spécification, ne peut cependant fournir que des résultats qualitatifs. L’estimation précise
de la contrainte maximale présente dans la piece testée ainsi que celle de 'endommagement
qu’elle génere au cours du temps n’est envisageable, au moyen d’une telle approche, que
pour de rares applications relativement simples permettant d’établir la relation qui existe
entre contrainte et déplacement relatif. Dans un cas contraire, le recours a un modele
éléments finis du spécimen est nécessaire.

Dans le cas particulier des appareils d’éclairage public, ’environnement vibratoire
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auquel ils sont soumis est essentiellement du aux sollicitations éoliennes. Des données
météorologiques recueillies par I'’/RM a Uccle ont permis d’alimenter un modele de vent
a court terme (effets cumulés d’un vent moyen de 10.2m/s appliqué pendant 20 ans et
de 90 heures de tempéte présentant une vitesse moyenne de 19.6 m/s) ainsi qu'un modele
de vent a long terme, mis au point par Sneyers et qui rend compte de ’évolution de la
vitesse du vent et de son orientation sur une année type. Les sollicitations, de nature
aléatoire, simulent la contribution de la turbulence du vent ainsi que celle d’éventuels
tourbillons de Von Karman et sont appliquées a un modele éléments finis simplifié du
systeme « poteau/luminaire ». En guise de validation, les réponses en accélérations obte-
nues au droit du centre de gravité du luminaire considéré comme rigide et en contraintes,
relevées a la base du poteau, sont confrontées aux mesures expérimentales réalisées par
Van Dusen sur un grand nombre de systémes « poteaux/luminaires » différents. D’autres
environnements vibratoires auxquels les luminaires peuvent étre soumis au cours de leur
vie, tels les sollicitations sismiques induites a la base d’'un poteau installé sur pont ou
viaduc et I'impact qui lui est appliqué lors de la collision avec un véhicule manoeuvrant

sur un parking, ont également été envisagés dans ce travail.

Une fois 'environnement vibratoire réel de la piece mécanique a tester déterminé, soit
expérimentalement, soit analytiquement, la méthodologie proposée conduit a ’obtention
d’une spécification équivalente au moyen d’un processus d’optimisation développé au sein
du logiciel Boss/QUATTRO. Ce dernier minimise la fonction objectif représentant I’écart
entre le critere de sévérité retenu pour caractériser les environnements de référence et
équivalent. Le « test aléatoire équivalent au vent » ainsi que le « test d’'impact sur po-
teau » font désormais partie intégrante de la procédure de qualification des luminaires
R-Tech/Schréder respectivement, en substitution au projet belge lorsqu’aucune fréquence
de résonance n’est observée dans la plage fréquentielle d’intérét, et en complément de celui-
ci lorsque le luminaire envisagé doit pouvoir éetre utilisé pour 1’éclairage de parkings tout

en garantissant la sécurité des piétons et automobilistes.

Lorsque la géométrie de la piece mécanique a tester et la spécification d’essai a re-
produire en laboratoire sur table vibrante sont fixées, une modélisation éléments finis
du spécimen permet, si pas d’annuler completement le risque de bris qui pourrait sur-
venir lors de la phase de qualification expérimentale, de le réduire tres fortement. Dans
I’exemple d'un luminaire, la structure étant rendue complexe par le nombre de pieces qui
la constituent et les assemblages qui existent entre elles, une confrontation des résultats
de simulation et expérimentaux est nécessaire : analyses modales au marteau d’impact
et sur table vibrante en ajoutant un composant a la fois afin de recaler le modele, com-
paraison des niveaux d’accélération simulés et mesurés lors de 1’essai en vue du recalage
des coefficients d’amortissements modaux, validation du modele sur base des contraintes
mesurées au moyen de jauges et/ou rosettes. Une fois les zones jugées critiques repérées,
le modele peut des lors étre utilisé pour prédire la durée de vie du spécimen soumis a son

environnement vibratoire. Celle-ci est obtenue en faisant appel aux concepts de contrainte
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équivalente de Von Mises, approximation bilinéaire de la courbe de Wohler, contrainte
plastique de Neuber et évolution linéaire ou non-linéaire de 'endommagement.

Notons finalement que lorsqu’un désaccord « théorie/essai » survient, cela ne signifie
pas nécessairement que l'équivalence « réalité/simulation » n’existe pas, mais rappelle
simplement que les modeles utilisés sont parfois trop simplifiés et ne suffisent pas toujours
a expliquer tous les types de dégradations qu’un matériel peut subir. D’autres mécanismes
d’endommagement peuvent intervenir, séparément ou simultanément, en tant que facteur
d’aggravation. En effet, on peut par exemple citer la corrosion, les phénomenes d’usure par
frottement entre composants, les chocs entre éléments, une hétérogénéité des matériaux

dans la structure testée, ...

Perspectives

Au cours du développement et de la phase de mise au point de la méthodologie d’essais
de fatigue accélérée, telle qu’elle est proposée dans ce document, diverses hypotheses
et simplifications ont été réalisées. Des lors, malgré I’étape incontournable, avant toute
utilisation, du recalage et de la validation du modele numérique sur base de résultats
expérimentaux, des discordances peuvent malgré tout subsister.
Parmi les améliorations possibles a apporter a la méthodologie, citons les pistes de
recherche suivantes :
> Déterminer expérimentalement la courbe de Wohler de ’alliage d’aluminium AS12U
en lieu et place de son approximation bilinéaire théorique.
> Analyser le comportement non-linéaire du luminaire au travers des différents modes
d’assemblage dont il fait I’objet.
> Etudier 'influence de diverses incertitudes sur la prédiction de la durée de vie du
luminaire (approche probabiliste plutot que déterministe) : la dispersion des données
géométriques due aux tolérances de fabrication et au processus d’assemblage, la
présence de porosités, générées par le procédé d’injection, au sein de 'aluminium
AS12U.
D’une maniere générale, les quelques points suivants mériteraient également d’étre
approfondis :
> Etendre le « test aléatoire équivalent au vent » a d’autres sites météorologiques ainsi
qu’a d’autres systemes « poteaux/luminaires ».
> Etendre le « test d’impact sur poteau » a d’autres systémes « poteaux/luminaires ».
> Le largage des tourbillons de Von Karman étant un phénomene complexe, déterminer
expérimentalement, en soufflerie, le coefficient de portance inhérent aux sollicitations
du sillage, dans un premier temps, pour des luminaires de forme cylindrique comme
le stipule la théorie présentée et, dans un second temps, pour des appareils de forme

quelconque.






Annexe A

Essals de vibrations sur excitateur

électrodynamique

A.1 Historique des essais de vibrations

Les essais de vibrations se sont développés essentiellement & partir de 1940 pour vérifier
la tenue de pieces et d’équipements d’avion avant leur premier vol. Ces essais ont été
rendus nécessaires par, d’une part, la complexité de plus en plus grande des équipements
embarqués, plus sensibles aux vibrations, et d’autre part, ’accroissement des performances
des avions et véhicules, de sorte que les sources vibratoires initialement localisées aux
moteurs se sont étendues de maniere tres importante au milieu ambiant (écoulement

aérodynamique). La chronologie des évolutions peut étre résumée comme suit [55, 56, 57] :

> 1932
Premiere publication sur le spectre de réponse au choc pour I’étude des séismes.
> 1940
Recherche des fréquences de résonance.
Essais sinus a fréquence fixe, correspondant aux fréquences des moteurs tournant en
régime permanent.
Essais combinés (température, humidité, altitude).
> 1945
Etablissement des premieres spécifications pour les équipements d’avion avec diverses
conditions d’environnement.
> 1946
Premier excitateur électrodynamique.
> 1950
Essais en sinus balayé, pour simuler les variations de régime des moteurs.
> 1953
Premieres spécifications avec des vibrations aléatoires (apparition des moteurs a

réaction, simulation des turbulences aérodynamiques a spectres continus). Recherche
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d’une équivalence entre vibrations aléatoires et sinusoidales. Ces essais ont été tres
controversés jusque vers 1960.

> 1955
Premieéres publications sur les vibrations acoustiques (développement des fusées et
moteurs a réaction, effet des vibrations acoustiques sur les structures et équipements).
Utilisation des excitateurs pour la simulation des chocs de forme simple.

> 1957
Premieres chambres acoustiques.

> 1960
Les spécifications de vibrations aléatoires s’imposent. Premiers essais en aléatoire sur
excitateur électrodynamique.

> 1964
Prise en compte des chocs d’origine pyrotechnique et constat de la difficulté de leur
simulation sur les moyens classiques.

> 1970
Installations d’essais tri-axiales.
Développement des baies de pilotage numériques.

> 1975
Ecriture des spécifications a partir des spectres de réponse extréme et des spectres
de dommage par fatigue.
Simulation des chocs sur excitateurs avec pilotage a partir d’un spectre de réponse
au choc.

> 1984
Prise en compte de la personnalisation des essais dans certains documents normatifs,
comme la norme GAM-EG-13 [36] (élaboration des spécifications & partir de mesures
d’environnement réel).
N.B. : une telle démarche avait déja été proposée en 1965 par Van Dusen lors de son
étude de leffet du vent sur divers systemes « poteau/luminaire ».

> 1995
Personnalisation du produit a son environnement. Prise en compte de 1’environne-

ment dans toutes les phases du projet.

A.2 Vibrations sinusoidales

Les vibrations sinusoidales ont été les premieres a étre utilisées dans les essais en la-
boratoire pour vérifier 'aptitude des matériels a supporter sans inconvénient leur futur
environnement vibratoire de service. Avec I’évolution des normes et des moyens d’essais,
ces vibrations ne sont en général étudiées aujourd’hui que pour simuler des ambiances
vibratoires de méme nature, rencontrées par exemple sur des équipements placés pres de

machines tournantes (moteurs, arbres de transmission, ... ). Leur intérét réside toutefois



Annexe A. Essais de vibrations sur excitateur électrodynamique 261

dans leur simplicité, qui permet de présenter le comportement d’un systeme mécanique
sous sollicitation dynamique et d’'introduire des définitions de base [55].

L’environnement réel étant en général plutot de nature aléatoire, avec un spectre de
fréquences continu dans un domaine assez large, on s’est rapidement orienté, pour pal-
lier le manque de puissance des premiers moyens d’essais, vers des essais de type sinus a
fréquence balayée, dans lesquels la vibration appliquée est une sinusoide dont la fréquence
varie avec le temps selon une loi linéaire ou exponentielle. Malgré I’évolution rapide des ex-
citateurs et des vérins hydrauliques, devenus capables de générer des vibrations aléatoires
a large bande, ces normes en sinus balayé ont perduré et sont encore utilisées, dans le
domaine spatial ou aéronautique. Elle sont aussi tres utilisées pour la mesure des ca-
ractéristiques dynamiques des structures (amplitude d’excitation relativement faible, de
Iordre de 5m/s2, pour ne pas endommager le spécimen et vitesse de balayage lente,
environ 1octave/min, afin de faire ressortir les fréquences de résonance).

Dans le cas d’essais de fatigue, soit sur éprouvettes, soit directement sur matériel, la
fréquence de la sinusoide est souvent calée sur la fréquence de résonance du spécimen.
L’essai est alors destiné a simuler les effets de fatigue d’un environnement réel plus com-
plexe, aléatoire en général, en faisant I’hypothese que la fatigue induite est prépondérante
autour de la résonance. Les problemes a résoudre sont alors les suivants :

> La détermination d'une équivalence entre, par exemple, vibration aléatoire et si-

nusoidale [31, 36, 59].

> La détermination des fréquences de résonance du matériel par un essai préliminaire.

> Le choix, a partir de cet essai préliminaire, du nombre de fréquences d’essais. En

général, celui-ci est inférieur au nombre de résonances afin de rester, a chaque
fréquence, une fraction suffisante du temps total d’essai. Dans la mesure du possible,
on retient les fréquences pour lesquelles la rupture par fatigue est la plus probable,
soit celles pour lesquelles le facteur de qualité @) est supérieur a une valeur donnée (2
le plus souvent, cf. le projet belge de spécification dédicacé aux essais de vibrations
des luminaires). Ce choix peut étre critiquable, puisque, s’appuyant sur les fonctions
de transfert préalablement mesurées, il dépend de 'emplacement des capteurs et
peut donc conduire a des erreurs.

> La définition de la sévérité et de la durée de chaque sinusoide pour chacune des

fréquences de résonance retenues.

> Le pilotage et le suivi de la fréquence de résonance, qui varie au cours du test et plus

particulierement en fin de vie du matériel.

A.3 Chocs mécaniques

Les matériels transportés ou embarqués sont fréquemment soumis a des chocs mécaniques
au cours de leur vie (manutentions, transports, ...). Cet environnement, bien que de tres

courte durée (fraction de milliseconde a quelques dizaines de millisecondes), est souvent
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I'un des plus séveres et ne doit pas etre négligé.

Les premiers travaux sur les chocs, réalisés dans les années 1930, ont conduit a la
notion de spectre de réponse au choc dont I'utilité pour le pilotage des essais sur excitateur
électrodynamique ou pour l’élaboration de spécifications n’est plus a démontrer [56] :

> Le spectre de réponse devrait étre plus facilement exploitable pour le dimensionne-

ment des structures que le signal Z(¢) lui-méme.

> Les formes des spectres spécifiés peuvent étre tres variées, a ’opposé de celles des

spectres des chocs classiques (demi-sinusoide, rectangle, dent de scie, . .. ) réalisés sur
les excitateurs électrodynamiques modernes. La qualité de la simulation s’en trouve
de ce fait améliorée.

> Le spectre peut se déduire directement des mesures d’environnement réel et ne

nécessite pas, au stade de la conception, de procéder a une équivalence souvent
délicate avec un signal de forme simple.

Les dispositifs pyrotechniques utilisés, par exemple, dans les lanceurs de satellites, in-
duisent dans les structures des chocs d’une extréme sévérité (amplitude de I'ordre de 10° g
sur une bande de fréquences pouvant dépasser 100 kHz). Les caractéristiques de ces chocs
étant tres particulieres, ils nécessitent pour leur simulation en laboratoire des moyens
tout a fait spécifiques [130] et sortent du cadre des excitations réalisées sur un systeme

électrodynamique.

A.4 Vibrations aléatoires

L’environnement vibratoire relevé sur la plupart des véhicules (automobiles, avions, na-
vires, ...) est essentiellement composé de vibrations aléatoires. Chaque enregistrement
d’un méme phénomene conduit a un signal différent des précédents. La caractérisation
d’un environnement aléatoire nécessite donc a priori une infinité de mesures pour connaitre
toutes les possibilités. Ce type de vibrations ne peut faire 'objet que d’analyses a caractere
statistique.

Les mouvements dits aléatoires ne sont pas pour autant erratiques, mais suivent une
loi bien définie. Ils ont des propriétés spécifiques et peuvent étre décrits par une loi de
probabilité.

La caractéristique principale des vibrations aléatoires est d’exciter simultanément toutes
les fréquences de la structure. Contrairement aux fonctions sinusoidales, les vibrations
aléatoires sont en effet composées d’'un ensemble continu de fréquences, 'amplitude du
signal et sa phase variant en fonction du temps de maniere aléatoire. De ce fait, les vibra-
tions aléatoires sont aussi appelées bruit.

Les essais aux vibrations aléatoires sont apparus dans les années 1955 devant I’in-
aptitude des essais sinus a exciter correctement les équipements présentant plusieurs
résonances. La tendance dans les normes est donc de remplacer les anciennes spécifications

qui excitent les résonances les unes apres les autres par une vibration aléatoire dont les ef-
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fets sont plus proches de ceux de 'environnement réel. Les essais aux vibrations aléatoires
peuvent aussi étre utilisés pour identifier les structures ou simuler les effets de chocs

contenant de hautes fréquences et difficiles a remplacer par des chocs de forme simple.






Annexe B

Optimisation d’un support de tests

en vibrations

B.1 Motivation

Lors de tout essai sur pot vibrant, un support est nécessaire afin de fixer le spécimen a
tester sur la table mobile. Il est par conséquent tres important que cette piece d’interface
ne modifie pas, ou en tout cas le moins possible, le comportement vibratoire du systeme

étudié.

Comme indiqué au paragraphe 5.4.2, ’analyse modale réalisée au marteau d’impact
sur le support d’essai pour luminaire a mis en évidence son insuffisante rigidité : les deux
premieres fréquences propres du systéme « support/contre-poids/manchon » apparaissent
dans la plage fréquentielle d’intérét, a savoir [5,55] Hz. Une interaction dynamique entre

le support et le luminaire testé est des lors a craindre.

Parallelement au critere de rigidité, que l'on souhaite maximiser pour les raisons
évoquées ci-dessus, le support idéal doit également répondre au critere de masse, pour
lequel un minimum est recherché, afin de conserver, au niveau de la table vibrante, une
accélération disponible suffisante pour garantir le bon déroulement de la spécification
d’essai. Notons qu’a coté de ces deux objectifs antagonistes, d’autres contraintes doivent
encore etre prises en considération dans ’élaboration du support optimal, comme par
exemple : la disposition des points de fixation sur la table vibrante, la position du centre
de gravité du systeme « support/spécimen testé » afin d’éviter de soumettre la table a

un couple prohibitif.

Il apparait donc que la recherche du support idéal releve de la résolution d’un probleme

d’optimisation topologique [97].
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B.2 Optimisation topologique

L’optimisation topologique est un outil puissant d’aide a I’élaboration d’une structure
devant répondre a un certain nombre d’exigences mécaniques : son but est de fournir au
concepteur la distribution optimale de matiere, a partir de laquelle le dessin de la piece
peut étre réalisé.
Les seules informations nécessaires a la procédure d’optimisation sont :
> L’espace de conception définissant le volume qui peut contenir de la matiere. Le
principe de 'optimisation topologique consiste a diviser 1’espace de conception en
éléments finis qui se voient attribués une densité relative comprise entre 0 et 1.

> Les conditions aux limites (chargement et fixations).

> Le modele éléments finis des divers composants venant se rapporter sur la structure
a optimiser.

Dans le cas d'une approche dynamique, la procédure d’optimisation est initiée avec le
modele éléments finis global de la structure comprenant le spécimen a tester et ’espace
de conception du support. Ensuite, a chaque itération, le programme tente de maximiser
la premiéere fréquence propre du systéme « support/spécimen » en modifiant la densité

des éléments constituant l’espace de conception.

B.3 Support d’essai optimisé pour luminaire

Appliquée a un luminaire type, représenté par une poutre en flexion dont la premiere
fréquence est d’environ 15 Hz, la procédure d’optimisation débute avec, comme espace de
conception, un cylindre plein en acier, encastré a la base, et dont le diametre est équivalent
a celui de la table vibrante (600 mm). Un manchon de fixation horizontal est imposé a
une hauteur de 360 mm. La forme qui se dégage en fin de procédure d’optimisation est

présentée a la Fig. B.1 (a). La solution nécessite malgré tout d’étre adaptée afin d’éviter

(a) (b) (©)

F1c. B.1 — Optimisation d’un support de test pour luminaire : (a) Résultat de I'optimi-
sation topologique; (b) Modele CAO; (c¢) Support réalisé
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que le luminaire ne se retrouve totalement en dehors de la table et n’induise, une fois
en vibration, un couple de basculement excessif sur la bobine. Pour cela, le manchon est
retourné et placé au sommet d’un tube vertical massif surmonté d’une téte carrée (celle-ci
permet le montage du manchon aussi bien en configuration horizontale que verticale).
Ensuite, la base de la téte carrée est reliée par deux tubes de plus faible section au
socle principal sur lequel est représenté le jeu de trous de fixation de la table vibrante,
Fig. B.1 (b). Une fois les épaisseurs déterminées sur base de contraintes de soudage et de
la disponibilité sur le marché des éléments d’acier nécessaires, le support peut étre réalisé,
Fig. B.1 (c).

Les résultats expérimentaux obtenus en sollicitant le support optimisé au marteau
d’impact et en en mesurant la réponse au moyen d’un accélérometre tri-axial sont présentés
et comparés a ceux du premier support a la Fig. B.2.

On observe clairement que la premiere fréquence du support optimisé se situe aux
environs de 180 Hz (alors qu’elle est de 34.3 Hz pour le support initial), ¢’est-a-dire bien

au-dela de la plage fréquentielle d’intérét.

(a) (b)
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