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RESUME

Lors de la conception de compresseurs industriels de gaz ou d'air, il est nécessaire de déterminer
les sollicitations appliquées aux différents €éléments du compresseur et de la machine afin de vérifier le
respect des coefficients de sécurité. Aujourd'hui, les méthodes de calcul de ces sollicitations restent
basées sur des hypothéses simplificatrices, et la modélisation du mécanisme du compresseur est
abordée de facon quasi-statique ; de plus, la cinématique du mécanisme se trouve limitée au systéme

bielle-manivelle seul.

Un modele moins restrictif a donc été développé lors de cette étude. La chaine cinématique est
modélisée dans son ensemble (moteur, accouplement et compresseur) et son comportement est abordé
de fagon dynamique, sans linéarisation des équations du mouvement ; la géométrie des éléments n'est
pas simplifiée. Ce modele a deux degrés de liberté permet de déterminer les sollicitations instantanées
appliquées a chaque élément de la chaine cinématique du compresseur et de la transmission. La
formulation dynamique du probléme permet de quantifier les variations des sollicitations induites par le
comportement dynamique en torsion de la ligne d'arbre, tant lors des phases de fonctionnement
stationnaire (irrégularité cyclique) qu'instationnaire (démarrage, arrét...). La prise en compte des
frottements secs et visqueux permet de dresser le bilan énergétique des pertes mécaniques dans le
compresseur. Une analyse de sensibilité aux parametres du calcul a permis de cerner les limites du

modéle.

Les résultats obtenus par ce calcul ont été validés lors d'une campagne de mesures. L'aptitude du
modéle a pouvoir simuler des phénoménes dynamiques a pu étre vérifiée lors de la confrontation des

résultats.

Ce travail a été effectué dans le cadre d'un contrat CIFRE (Convention Industrielle de
Formation par la REcherche) ayant été établi entre la société THOME-CREPELLE et le laboratoire de
Conception des Systémes Mécaniques (Laboratoire de Mécanique de Lille - URA CNRS 1441) de
I'EUDIL (Ecole Universitaire d'Ingénieurs de Lille).
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NOTATIONS

Nombre de solides constituant un mécanisme

Nombre de liaisons au sein du mécanisme

Nombre cyclomatique (v=K-N +1)

Nombre de chaines simples constituant un mécanisme

. | Nombre d'équations de cinématique indépendantes

dans le mécanisme

Degré d'hyperstaticité du mécanisme

Liaison entre le solide "a" et le solide "b"

X+V, V+wW,Z e ) _
{ j V} 3 Ya #Y T WaZ| | Torseur cinématique en M ou Torseur réducteur en M des vitesses
(=
M- C

p.X+q,y+r,Z | |dusolide "a" dans son mouvement relativement au solide "b"
al a al

u,,V,,w, | Composantes suivant les axes X, y et Z du vecteur vitesse

Pu >4 L | Composantes autour des axes X, ¥ et Z du vecteur taux de rotation

AB, ,Ey ,AB, Composantes suivant les axes X, ¥ et Z du vecteur AB

m, | Degré d'hyperstaticité dans le plan (¥,Z) du mécanisme

*

E

Cyz

Nombre d'équation de cinématique indépendantes
dans le plan (¥,2Z) dans le mécanisme

R (0,X,Y,Z)

Repére global du compresseur et de la machine

R (0,X,,¥,Z)

Repére local i€ au systéme bielle - manivelle n° i

Roi (0i,X,,§v,,Zv,)

Repére li€ au maneton de vilebrequin n° i

m (Bi’ii ’S;bia 2",’)

Repére li€ a la bielle rattachée au maneton n° i

R

Rayon de manivelle du maneton n° 1

Longueur de la bielle rattachée au maneton n° i

i

Li
A, =5
L

Rapport du rayon de manivelle a la longueur de bielle

Li,

Distance du pied de bielle au CdG de la bielle

Lt,

Longueur de la tige rattachée au maneton n° 1

Position angulaire du maneton n° 1

Position angulaire de la bielle rattachée au maneton n° i
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Notations

- Vitesse du point M dans le mouvement
V(M, Ry / 082) P

du repeére 1 relativement au repére 2

- Accélération du point M dans le mouvement
r(M, R,/ 082) P

du repére 1 relativement au repére 2

u, | | Degrés de liberté dans le mouvement restreint au plan (O,,y,,Z,)
des éléments de la chaine cinématique

¢, ] | (u, etu, :Déplacements suivant y, et Z, / ¢, :Rotation autour de X ;)

Y| | Composantes du torseur des actions extérieures dans le mouvement
restreint au plan (O,,¥;,Z,) des éléments de la chaine cinématique

L | | (X et Y:Efforts suivant §, et Z, / L:Couple autour de X, )

N

Energie cinétique

Energie potentielle

T
U
gdg 'y ] Accélération de la pesanteur exprimée dans le repére local
8z Z,

Q.,.Q.,,Q,, |Efforts généralisés relatifs aux degrés de liberté u ,u, et ¢,

{ :7 v } XapX+YupY +Z4sZ | | Torseur dynamique en M ou Torseur des actions de liaisons en M
A

d /B

M

L, X+M,j+N, 2 des actions extérieures appliquées par le solide "A" sur le solide "B"
AB AB AB

X,5>Yag,Z,y | Efforts suivant les axes X, ¥ et Z

L,;,M 5, N,; | Couples autour des axes X, y et Z

du, | Accroissement de la coordonnée généralisée u,

Su, | Accroissement de la coordonnée généralisée u,

3¢, | Accroissement de la coordonnée généralisée ¢,

Travail virtuel des actions extérieures associé aux

oW .
accroissements du, ,8u, et 8¢,

q, | Coordonnée généralisée

: | Inertie de la bielle rattachée au maneton n° i

i | Masse de la bielle rattachée au maneton n°i

c; | Masse de la crosse rattachée au maneton n°1i

Masse de la tige rattachée au maneton n°i

m, . Masse du piston rattaché au maneton n°1i

o | Position angulaire du vilebrequin (coordonnée généralisée)

v | Position angulaire du rotor moteur (coordonnée généralisée)
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Calage angulaire de la ligne de compression n°1i

Calage angulaire du maneton n°i du vilebrequin

Inertie du vilebrequin

Inertie du rotor moteur

Rigidité torsionnelle de I'accouplement

Ammortissement viscoélastique de I'accouplement

Energie de dissipation

Efforts généralisés relatifs aux coordonnées généralisées 0 et

Accroissement de la coordonnée généralisée 0

Accroissement de la coordonnée généralisée

Travail virtuel des actions de la bielle sur le vilebrequin
associé aux accroissements 66 et Sy

Travail virtuel des actions des paliers sur le vilebrequin

associé aux accroissements 50 et Sy

Longueur du palier de téte de bielle rattaché au maneton n°1i

Rayon du palier de téte de bielle rattaché au maneton n°i

Epaisseur du film au palier de téte de bielle rattaché au maneton n°i

Longueur du palier de pied de bielle rattaché au maneton n°i

Rayon du palier de pied de bielle rattaché au maneton n°1

Epaisseur du film au palier de pied de bielle rattaché au maneton n°i

Longueur du palier de ligne d'arbre n°j

Rayon du palier de ligne d'arbre n° |

Epaisseur du film d' huile au palier de ligne d'arbre n° j

Diameétre intérieur d'un segment ou d'un anneau de gamiture

Largeur d'un segment ou d'un anneau de gamiture

Pression agissant sur la face intérieure du segment n°k
ou sur la face intérieure de I'anneau de gamiture n°k

Pression régnant dans le compartiment entretoise du cylindre

Couple moteur

Couple résistant
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INTRODUCTION

La société THOME-CREPELLE construit et vend des compresseurs a pistons alternatifs. Pour
répondre a la demande de la clientele, dans le cadre du marché des compresseurs de "process" destinés
principalement a l'industrie pétrochimique, le service technique est amené a concevoir des machines a
partir d'une famille de compresseurs et d'une importante gamme de cylindres. Le compresseur est
composé & partir d'un bati, choisi de fagon & pouvoir supporter la puissance nécessaire a la compression
du gaz, et de différents cylindres, dont le nombre et les dimensions varient en fonction du rapport de

compression et du débit a obtenir.

Si l'aspect thermodynamique est maitrisé lors de la conception du compresseur, il est parfois
plus difficile d'analyser son comportement d'un point de vue mécanique. Le critére de la puissance
admissible n'intervient pas seul pour le choix du bati ; il convient de vérifier aussi que l'effort maximal
appliqué sur I'élément de liaison du piston au systéme bielle manivelle ne dépasse pas une valeur limite
(critére de l'effort sur tige maximum admissible). Si ce critére est suffisant pour estimer le degré de
sollicitation du compresseur, il peut dans certains cas "limite" étre nécessaire d'affiner 1'analyse de son

comportement mécanique par vérification des coefficients de sécurité des éléments du mécanisme.

Dans tous les cas, il apparait nécessaire d'avoir une bonne connaissance des sollicitations
appliquées aux éléments principaux du mécanisme, ainsi que de leur résistance mécanique vis a vis de

ces sollicitations.
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Le calcul des sollicitations reste aujourd'hui basé sur plusieurs hypothéses simplificatrices :
analyse "quasi-statique", simplification de la géomeétrie, mécanisme a un seul degré de liberts,
frottements non pris en compte.. D'autre part, la valeur des sollicitations peut étre modifiée si
différents phénomenes mécanique, tels que des vibrations de torsion ou des fluctuations de vitesse de

rotation (due a l'irrégularité du couple résistant), apparaissent lors du fonctionnement du compresseur.

Nous nous proposons donc de concevoir un modéle du comportement mécanique du

compresseur. Celui ci revét un caractere dynamique, la vitesse n'étant plus supposée constante ; la

géométrie des éléments du mécanisme n'est pas simplifiée et les frottements sont pris en compte. La
chaine cinématique compléte de la machine est modélisée (moteur, accouplement et compresseur), de
fagon a pouvoir étudier l'influence du comportement torsionnel de la ligne d'arbres. Les sollicitations

appliquées a chaque élément du mécanisme sont déterminées par le calcul.

Au dela d'une meilleure approche des sollicitations dans le mécanisme, le modéle de calcul
pourra permettre de mener d'autres études relatives au comportement mécanique du compresseur et de
la machine. Les résultats constituerons des données plus précises pour vérifier le dimensionnement des
¢léments, et ainsi mieux cerner les limites réelles des machines, ou pour mener des études locales du
mécanisme et globales de la machine. La modélisation, étendue & la chaine cinématique de la machine
compléte, pourra permettre de mener l'analyse d'avaries ayant trouvé leurs origines dans des
phénomeénes dynamiques. Le paramétrage de toutes les données de calcul permettra d'étudier de

nouvelles technologie (paliers secs, nouveaux matériaux...).

Les phénomeénes liés a la thermodynamique ne sont pas abordés lors de ce travail ; les
paramétres liés a la compression sont déterminés au travers d'un modeéle du comportement

thermodynamique de la cellule de compression précédemment développé au sein de la société.

La présentation de notre travail se décompose en quatre parties. Apres avoir décrit le
compresseur et son fonctionnement, nous menons 1'étude du mécanisme et définissons les parameétres
déterminants et les hypothéses retenues pour l'établissement du modele mathématique. Nous menons
ensuite la mise en équations du probléme. Aprés avoir présenté les résultats obtenus lors de la
simulation du comportement dynamique du compresseur, nous analysons les résultats obtenus lors

d'une campagne de mesure expérimentale, afin de valider les résultats issus du calcul.
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1. PRESENTATION DU COMPRESSEUR A PISTONS ALTERNATIFS

Les différentes technologies de compresseurs volumétriques sont variées [1] (compresseur
rotatif a vis, & palettes ou a lobes et compresseur alternatif & membrane ou a piston). Nous nous
limiterons ici a la description des machines rencontrées lors de cette étude, soit la technologie des

compresseurs a pistons alternatifs.

1.1 PRINCIPE DE FONCTIONNEMENT

La variation de volume et la compression du gaz sont obtenues par le mouvement alternatif d'un
piston a l'intérieur d'un cylindre, ce mouvement étant créé par un systéme bielle-manivelle. Le cycle
comprend successivement la compression et le refoulement pendant la course aller, la détente et

l'aspiration pendant la course retour.

1.2 STRUCTURE ETUDIEE

Nous rencontrons principalement des architectures "Flat-Twin" (cylindres horizontaux opposés
deux a deux), mais le compresseur peut aussi étre "Vertical", en "Equerre" ou en "Vé". La compression
est généralement multi-étagée avec refroidissement intermédiaire. Les cylindres ont une structure a
double-effet ( le piston travaille sur ses deux faces, délimitant ainsi deux cellules de compression). II est
dans ce cas nécessaire d'utiliser une tige de piston et d'articuler la bielle sur une crosse coulissant dans
une glissiere (figure 1.1). La compression a double-effet nécessite la présence d'une garniture

d'étanchéité au niveau de la tige de piston, pour assurer le fonctionnement de l'effet avant.

ASPIRATION

R

EFFET AVANT EFFET ARRIERE

ENTRETOISE CYLINDRE HP

&

&
G
[2)

CYLINDRE BP
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La fonction étanchéité doit aussi €tre assurée par des segments au niveau du piston. Les bielles
sont reliées au vilebrequin par lintermédiaire de paliers lubrifiés, afin de constituer le systéme de
transformation du mouvement rotatif en mouvement alternatif. Ce mécanisme est logé dans un bati sur
lequel sont fixés les cylindres par l'intermédiaire des entretoises (le vilebrequin est supporté par des

paliers dans le bati).

I est nécessaire d'augmenter l'inertie du vilebrequin a l'aide d'un volant massif afin de vaincre
l'irrégularité cyclique provoquée par le mouvement alternatif de piéces massives® et par le cycle de

compression.

Le mécanisme constitué des pistons, tiges de pistons, crosses, bielles, vilebrequin et du volant

est appelé équipage mobile du compresseur (figure 1.2).

VOLANT
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PLLY,

%

227,
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figure 1.2

L'équipage mobile, les cylindres, les entretoises et le bati constituent le compresseur; celui-ci est
relié au moteur d'entrainement par 'intermédiaire d'un accouplement élastique ou d'un systéme poulies-

courroies.

La chaine cinématique de la machine est constituée du rotor du moteur, de la transmission

moteur-compresseur et de l'équipage mobile du compresseur.

* Les éléments animés d'un mouvement alternatif (crosses, tiges et pistons) sont regroupés sous le terme "MASSES ALTERNATIVES"
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La machine est constituée du compresseur, du moteur, de l'accouplement ainsi que de toute la
chaudronnerie nécessaire au "process" (échangeurs thermiques, tuyauterie, ballons antipulsatoires...
(figure 1.3)).

L'ensemble est monté sur un chassis qui peut étre soit boulonné sur un massif en béton, soit posé
sur des plots élastiques s'il s'agit d'une machine de taille réduite.

Compresseur d'air - 3HA4-230/185/115 - Vitesse 750 tr/mn -
Puissance 140 Kw - Pression 16 bars - Débit 700 Nm3/h

TN

=

i

o 1/

\

figure 1.3

Les machines étudiées lors de ce travail ont une puissance qui varie de 50 a plus de 1000 Kw
pour des vitesses qui varient de 1000 tr/mn & 400 tr/mn respectivement.
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2. ETUDE DU FONCTIONNEMENT DU COMPRESSEUR

Sous le terme "dynamique", il est usuellement entendu l'étude et la détermination des
sollicitations appliquées aux €léments constituants un mécanisme, ainsi que l'étude de la variation au

cours du temps de ces sollicitations.

Toutefois, l'étude "dynamique" d'un mécanisme ou d'un solide peut, sous cette définition
générale, viser différents objectifs : étude des sollicitations, recherche de fréquences propres, réponse a
une excitation (transitoires, chocs, phénomeénes sismiques...) ou étude des vibrations locales ou globales
d'une structure. En fonction de l'objectif fixé, il convient donc de définir le domaine de la structure qui
sera couvert par le modéle, ainsi que les caractéristiques des éléments constituant le modeéle de fagon a
approcher au mieux les phénomenes étudiés.

2.1 PHENOMENES DYNAMIQUE ENGENDRES PAR LE FONCTIONNEMENT DU COMPRESSEUR

Lors de la compression, la tige de piston est soumise & la composition des efforts de pression et
des efforts inertiels dus au mouvement des masses alternatives. Les différentes sollicitations en
présence dans le mécanisme bielle-manivelle sont généralement estimées sur la base de calculs
développés dans la littérature faisant office de référence dans l'industrie des compresseurs
volumétriques [2][3][4][5]. Ces méthodes de calcul sont basées sur des hypothéses simplificatrices
(définition de géométrie équivalente, calcul en vitesse constante ...). Ces calculs permettent de
dimensionner les différents éléments du mécanisme, selon des critéres de résistance et de fatigue des

matériaux.

Les efforts alternatifs, transmis au vilebrequin par l'intermédiaire de la bielle, créent le couple
résistant. Son évolution n'est pas réguliére, et dépend de la géométrie du vilebrequin et du compresseur.
L'irrégularité du couple engendre des fluctuations de vitesse sur l'arbre vilebrequin, qui sont transmises

a l'arbre moteur, et qui engendrent des sollicitations importantes dans 'organe de transmission.

Il est donc nécessaire d'inclure dans le mécanisme un élément présentant une inertie élevée de
fagon a diminuer l'irrégularité cyclique, définie comme le rapport de la valeur absolue de la fluctuation
de vitesse a la vitesse moyenne. L'inertie du volant est généralement calculée par formulation du
théoréme de I'énergie cinétique, a partir de I'évolution du couple résistant. La valeur de l'inertie du
volant doit permettre de limiter l'irrégularité cyclique a 1% dans le cas d'une transmission par

courroies, et jusqu'a 0.6% dans le cas d'une transmission par réducteur.
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La présence d'une inertie importante au sein de la chaine cinématique de la machine nécessite
de prendre en compte certaines précautions lors du démarrage (démarreur de type "étoile-triangle",
démarreur a résistance statorique...) et plus particuliérement dans le cas ou celui ci s'effectue "en charge
de pression" [6] (cas des compresseurs frigorifiques domestiques).

La déformabilité de la ligne d'arbre® de la machine, tant au niveau du vilebrequin qu'au niveau
de la transmission, peut dans certains cas mener a une augmentation des sollicitations en torsion. La
théorie de la mécanique vibratoire permet d'aborder ces phénoménes par analyse des fréquences
propres de torsion. L'étude est menée par résolution du probléme aux valeurs propres résultant de la
formulation des équations du mouvement en oscillations libres de la ligne d'arbre [7]. Différents
algorithmes de résolution propres a l'analyse torsionnelle [8][9] permettent une obtention rapide des
fréquences critiques de fonctionnement. D'autre part, le calcul de la réponse sous excitation, permet
d'estimer les contraintes auxquelles est soumise la ligne d'arbre lorsqu'elle subit des sollicitations
extérieures. Les résultats sont obtenus par résolution des équations du mouvement exprimées sous
forme matricielle [10]. Cette formulation, présentant un grand intérét dans le cas des structures

complexes, nécessite de linéariser les équations du mouvement.

La discrétisation du vilebrequin par éléments finis permet une analyse plus fine des
phénomeénes qui lui sont liés, notamment pour I'étude de la suspension du vilebrequin par paliers
fluides [11][12], ou pour I'étude de ses vibrations de flexion [13].

Les phénomenes développés au sein du mécanisme ne se limitent pas aux aspects
précédemment exposés. Dans le but d'affiner le dimensionnement d'éléments particuliers du
mécanisme, ou d'analyser leur comportement, différents modéles ont été développés afin d'étudier
localement le mécanisme. La vérification du dimensionnement des paliers peut étre menée par
observation de la trajectoire du tourillon dans le coussinet [14] (voir annexe B). La prise en compte de
la flexibilité de la tige de piston permet de vérifier le dimensionnement de la crosse, de la tige et du
piston dans le cas de compresseurs non lubrifiés & pistons labyrinthe [15][16], ou d'étudier le

phénomene de battement de piston [17].

Le récent essor des techniques liées a la maintenance prédictive a mené a la mise au point d'une
méthode permettant la localisation en temps réel d'un mauvais fonctionnement dans un ou plusieurs
cylindres de compresseurs industriels entrainés par moteur diesel. Le principe consiste a analyser en
permanence la fluctuation de vitesse des arbres pour en déduire 1'état de fonctionnement de la machine,

a partir d'un modeéle de calcul [18].

* Le terme "ligne d'arbre" désigne 'ensemble Vilebrequin + Accouplement + Rotor Moteur.
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Les différents phénomenes précédemment énoncés sont relatifs au comportement dynamique
"interne" du compresseur. D'autres phénomeénes se développent dans l'environnement "externe" au

compresseur.

Les efforts alternatifs résultant de la compression peuvent étre considérés comme des efforts
internes au compresseur. Si l'on considere la structure comme infiniment rigide, les forces de pression
et les réactions y correspondant s'équilibrent au sein du compresseur. Par contre, la transmission des
efforts alternatifs inertiels au bati du compresseur, par l'intermédiaire des bielles et du vilebrequin, est a

l'origine d'un torseur d'efforts résiduels (ou non équilibrés).

De fagon a réduire les vibrations induites par l'excitation de la structure par ces efforts et
couples, il est nécessaire de tenter d'équilibrer ces derniers au mieux par la mise en place de contrepoids
sur le vilebrequin [19]. La particularité du systeme bielle-manivelle est a 'origine de la présence des
premiers harmoniques d'ordre pair (2, 4, 6 et 8 principalement) dans l'évolutions des forces et couples
résiduels. Un équilibrage complet au premier ordre peut donc se faire au détriment du second et des
autres ordres. La disposition, la position angulaire et la valeur des masses des contrepoids sont donc
déterminées de fagon a aboutir au meilleur compromis. Les lois d'équilibrage varient donc selon le type
d'architecture du compresseur ("V", "flat twin", "vertical" ...) et selon le rapport de rigidité de structure
suivant les différentes directions [20]. Certains moteurs a combustion interne sont équipés de

masselottes entrainées au double de la vitesse de rotation pour améliorer 1'équilibrage [21].

L'équilibrage étant en général incomplet, la structure de la machine est soumise a des vibrations,
pouvant dans certains cas se révéler néfastes pour la machine elle méme ou pour son environnement
[22][23]. La complexité de la structure de ce type de machine (réservoirs et réseaux de tuyauterie, aux
liaisons plus ou moins complétes), rend difficile une modélisation globale pour étudier ces phénomenes
vibratoires [24]. Des machines d'architecture semblable, mais dont la mise en groupe différe, peuvent
mener a des comportements vibratoires différents [25].

De fagon a limiter la transmission de vibrations a I'environnement de la machine, celle ci peut
étre installée sur un massif en béton, ou étre montée sur plots antivibratoires [26]. Il convient dans ce
cas de choisir la rigidité et la disposition des plots de fagon & adapter la suspension a la géométrie et au
fonctionnement de la machine.



MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF 14

Etude du fonctionnement du compresseur

2.2 DESCRIPTION DU MODELE DE CALCUL

Les différents phénomenes dynamiques susceptible d'étre mis en jeu au sein de la machine et
dans son environnement sont donc nombreux et variés. Pour pouvoir aborder leur étude, il convient
d'avoir une bonne connaissance des caractéristiques des éléments constituant la machine, mais aussi et
surtout des sollicitations auxquelles celle ci est soumise, donc des sollicitations engendrées par le
fonctionnement du compresseur.

Différentes études du mécanisme de compression des machines alternatives ont déja été menées.
A titre d'exemple, nous pouvons citer le travaux suivants, qui sont représentatifs des différentes
perspectives de calcul (calcul détaillé des sollicitations, analyse dynamique globale et analyse dynamique
des sollicitations). Une étude des forces internes développées dans un moto-compresseur en "V" permet
de décrire les différentes sollicitations en jeu dans le mécanisme de compression seul [27]. L'aspect
dynamique global est abordé dans le cas d'un compresseur frigorifique rapide "mono-rotor" (prise
directe entre moteur et vilebrequin) [28]. Enfin, un modele de compresseur industriel "auto-équilibré" (a
bielle "fourche"), permet de mener une analyse du contenu fréquentiel des sollicitations inertielles en
présence dans le compresseur [29]. Nous nous proposons de bitir un modeéle permettant d'aborder
simultanément ces différents aspects de la dynamique des solides.

Nous nous attachons donc lors de cette étude a construire un modéle de calcul des sollicitations
internes au compresseur, l'objet du calcul étant d'aboutir a la description de l'évolution des sollicitations
appliquées a chaque élément de la chaine cinématique du compresseur. Ces différents résultats sont
principalement voués a la vérification du dimensionnement du mécanisme, mais ils constituent aussi des
données permettant des mener des études locales. La transmission de ces sollicitations a la structure
externe du compresseur n'est pas abordée lors de cette étude, la particularité de la liaison hyperstatique
entre vilebrequin et béti nécessitant la prise en compte de nombreux parameétres ainsi que la mise en
place de modeles issus de la théorie de I'élasticité.

La chalne cinématique compléte de la machine est prise en compte (moteur, transmission et
compresseur). Les hypothéses de base du modéle sont moins restrictives que celles usuellement
retenues ; la géométrie réelle des éléments est prise en compte et la vitesse n'est pas supposée constante.

Les équations du mouvement sont baties suivant le formalisme LAGRANGIEN, de fagon a pouvoir
prendre en compte la fluctuation de vitesse et & pouvoir mener des calculs en fonctionnement
instationnaire du compresseur (démarrage, arrét). Les mécanisme liés aux phénoménes de frottement

sont directement intégrés dans le modéle de calcul.
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2.3 HYPOTHESES DE BASE

Il existe des sollicitations importantes dans l'environnement direct de la chaine cinématique et du
compresseur, mais celles-ci sont liées & des phénomenes difficiles a approcher dans un modéle global au
vu de la complexité de la structure. Les sollicitations présentes au sein de la chaine cinématique peuvent
étre modifiées par le comportement dynamique de l'ensemble de la machine (jeux fonctionnels ou
déformation élastique de la structure) ; il est donc nécessaire d'énoncer des hypothéses restrictives

relatives a ces phénomenes.

Les effets liés aux jeux fonctionnels ne sont pas pris en compte (H!).

H!: Les jeux fonctionnels ne sont pas pris en compte dans le modeéle de calcul.

Les effets liés aux déformations élastiques ne sont pas pris en compte (H?).

H2: La structure extérieure a la chaine cinématique de la machine est supposée infiniment
rigide et sans mouvements. Les éléments de la chaine cinématique sont supposés infiniment

rigides.

Le domaine étudié est donc limité a la chalne cinématique de la machine en tenant compte des
hypothéses H! et H2.

Les limites du modéle de calcul relativement a ces phénomenes sont discutées au chapitre 4.
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3. MISE EN EQUATIONS DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DU COMPRESSEUR

3.1. DECOMPOSITION DU PROBLEME

Le mécanisme étudié est la chaine cinématique de la machine; celle-ci est constituée du rotor
moteur, de l'accouplement et de la partie mécanique du compresseur (volant d'inertie, vilebrequin,

bielles, crosses, tiges et pistons).

Mouvement Ratatif Mouvement Plan
. [ARBRE MOTEUR}—"{ACCOUPLEMENT |—2*—{VILEBREQUIN}-——2{BIELLE |—"“{ CROSSE }—!{ TIGE |—{ PISTON]
oLy, L Lo L,
t STRUCTURE |
figure 3.1

La chaine cinématique comporte 8 solides principaux et 10 liaisons mécaniques (figure 3.1). 1l
s'agit d'un mécanisme a fermeture de chalne composée; nous analysons ce systéme de solides a l'aide
d'une méthode issue de la théorie des mécanismes [30]. Suivant le graphe représenté sur la figure 3.1, le
mécanisme peut se décomposer en deux parties; d'une part la ligne d'arbre animée d'un mouvement
rotatif et d'autre part, suivant l'hypothése H3, le systéme bielle-manivelle animé d'un mouvement plan.

H3: Les éléments du systéme bielle-manivelle présentent une symétrie par rapport au plan

perpendiculaire a l'axe du vilebrequin et sont animés d'un mouvement limité a ce plan.

Le vilebrequin constitue le lien entre ces deux parties du mécanisme. Il est a l'origine de la

transformation du mouvement rotatif en mouvement alternatif.

Nous menons donc dans un premier temps 1'étude dynamique du systéme bielle-manivelle pour
ensuite aborder I'étude dynamique de la ligne d'arbre; c'est au niveau du vilebrequin que les résultats de
ces deux études sont regroupés par transformation d'un ensemble de forces en couple.
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3.2. ETUDE DU MECANISME BIELLE-MANIVELLE

3.2.1. Etude du mécanisme - Test statiquement admissible

Lors de ce premier stade de I'étude, nous cherchons a répondre au test statiquement admissible.
Celui-ci peut étre formulé comme suit: pouvons nous déterminer toutes les composantes des torseurs

d'actions de liaisons ?

Nous nous intéressons au systeme bielle-manivelle seul, animé d'un mouvement plan. Ce
mécanisme a N=6 solides fait I'objet de K=7 liaisons (figure 3.2). Le nombre minimal de chaines simples
a analyser est défini par le nombre cyclomatique v =2 (v = K-N+1).

P: LIAISON PIVOT
PG: LIAISON PIVOT GLISSANT
E: LIAISON ENCASTREMENT

figure 3.2

L'application de la théorie des mécanismes nécessite la détermination du nombre d'équations de
cinématique indépendantes; ce nombre méne directement a la connaissance du degré d'hyperstaticité par

la relation:

. E’:Nombre d'équations de cinématique indépendantes
m, =E  —6v avec . .
m,_:Degré d' hyperstaticité
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Pour déterminer ce nombre d'équations indépendantes, il nous faut écrire les équations de
fermeture cinématique liées a chaque chaine simple composant le mécanisme. Le systéme bielle
manivelle est composé des deux chaines simples suivantes:

Chaine I: Structure - Vilebrequin - Bielle - Crosse
Chaine 2: Structure - Crosse - Tige - Piston

Le tableau présenté figure 3.3 définit les torseurs cinématiques des liaisons présentes dans le
mécanisme (il faut exprimer ces différents torseurs en un méme point pour pouvoir écrire les équations
de fermeture cinématique).

Torseur Torseur
Liaisons Cinématique Cinématique
ramené en O

bl
o

Aei . 0 0
isv Béti-Vilebrequin O{yc %} :{psv.i} O{jc %} :{ )
PIVOT / x
Patin-C S V.Y S A
£Sc atin-Crosse B{(Z A} {qsc‘.};} O{jc A} {qsc‘y}
PIVOT GLISSANT /y
Cylindre-Piston J /= Vs"'?: j %[ = VSP.?:}
® P{ M} {qsp.y} o{ "A} Q¥
PIVOT GLISSANT / y
o 5 ..OA j-p, OA 3
°£vb Vilebrequin-Bielle A{CZ %} :{pvbi} O{JC %} = {P b I})’Vb; b y z}
PIVOT /x
Bielle-Crosse - 0 y b/ ¢ = _pbcﬁﬁrz}
D£b° A{jc %} {pbc'i} O{ CA} { Pue-X
PIVOT /x
' 0 0
ict Crosse-Tige B{CZ %} :{6} o{jc %} :{6}
ENCASTREMENT
N 0 0
D&p Tige-Piston p{j" %} :{6} O{j; %} :{6}

ENCASTREMENT

Figure 3.3



MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF 19

Mise en équations

Pour la chaine 1, I'équation de fermeture cinématique s'écrit:

RERERER IR SR PR RSO

Elle fournit 4 équations indépendantes:

V. —DPw .mz =0 (suivantj/.)*
Do -O_Ay —Pe. .()T;‘y =0, (suivantE.)*
Py *Pw + Py =0. (autourde:‘c.)*
-q,, =0. ( autour dey.)

Pour la chaine 2, I'équation de fermeture cinématique s'écrit:
o{jc %}+O{c7c %}4_0{(76 %} +O{c7; %} ={0}

Elle fournit 2 équations indépendantes:

*
Ve t+ Vos = 0. ( suivanty.)
q. t qps = 0. (autourdey.)

Pour ce mécanisme, le nombre d'équations de cinématique indépendantes est de 6. Nous avons

donc:

m, =E -6v=6-12= -6

le systéme bielle-manivelle défini sur la figure 5 est hyperstatique d'ordre 6.

Il est toutefois possible de limiter notre étude au plan perpendiculaire a la ligne d'arbre. En effet,
suivant I'hypothése H2, il n'existe pas d'efforts suivant X ou de couple autour de y et Z au sein du
systéme bielle-manivelle. Nous pouvons donc considérer 3 degrés de liberté et restreindre les équations

précédentes aux vitesses suivant ¥ et Z et autour de X.
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Dans ce cas, la premiére chaine simple fournit 3 équations de cinématique indépendantes
(notées*) et la seconde chaine simple en fournit 1 indépendante des 3 autres. Le nombre d'équations de

cinématique indépendantes devient 4 et nous avons:

m, =E -3v=-2

S
yz yz

le mécanisme est dans ce cas hyperstatique d'ordre 2.

Deux composantes des torseurs réduits d'actions de liaisons resteront indéterminées. Pour
pouvoir mener l'écriture des équations de la dynamique, il nous faut définir un mécanisme isostatique

équivalent au systéme bielle-manivelle défini sur la figure 3.2.

3.2.2. Définition d'un mécanisme isostatique équivalent

Pour définir le systéme isostatique associé au précédent, il faut modifier certaines liaisons du
mécanisme en introduisant des nouveaux degrés de liberté, sans pour autant modifier la transformation

de mouvement.

Lors de la démonstration précédente, il est mis en évidence que la chaine fermée 1 constitue a
elle seule un systéme isostatique dans le plan (0,y,Z). Il nous faut donc nous intéresser a la

modification d'une ou plusieurs liaisons appartenant a la chalne fermée 2. Parmi celles-ci, la liaison z sp

entre le cylindre et le piston est considérée comme €tant de type "pivot glissant" suivant y . Cette liaison
se fait par l'intermédiaire d'une segmentation dont la rigidité relativement aux axes X et Z peut étre
comptée négligeable; nous pouvons donc considérer une liaison de type "linéaire annulaire”" plutot que
"pivot glissant". Nous ajoutons ainsi un degré de liberté autour de X sans modifier le mécanisme.

Pour préserver le fonctionnement du compresseur, les liaisons £ tp et Ed s doivent rester
inchangées. Par contre, 4 <t entre la tige et la crosse n'a qu'un but de transmission d'effort et peut, sous

I'hypothese H4, étre considérée comme de type "pivot" autour de X.
yp Ype P

H?: La liaison crosse-tige péft est supposée de type "pivot" et son axe confondu avec celui de

la liaison bielle-crosse "/ch'
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Le mécanisme posseéde ainsi un deuxiéme degré de liberté supplémentaire. Le schéma représenté

figure 3.4 définit le systéme isostatique équivalent au systeme bielle-manivelle.

P: LIAISON PIVOT

PG: LIAISON PIVOT GLISSANT

E: LIAISON ENCASTREMENT

LA: LIAISON LINEAIRE ANNULAIRE

figure 3.4

Si nous reprenons la démonstration précédente, a partir du tableau (figure 3.5) définissant les

nouvelles liaisons ot et z sp les équations de cinématiques obtenues pour la chaine 1 restent

inchangées et nous obtenons les équations suivantes pour la chaine 2;
ATtk sk W b (T 2t} = b

soit:

r, .@y =0 { suivant%. )*
v, +V, =0 (suivanty.)
) P .6§y —Pa .Gﬁy =0. (suivanti.)*
*
Py +Pu =0. ( autour de %.)
Qs +9, =0. ( autour de y.)
| I = 0. ( autour de z. )




MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF

Mise en équations

22

Cet ensemble constitue 5 équations indépendantes si le point B différe du point P (existence
d'une tige de piston). Globalement, ce systéme est hyperstatique d'ordre 3 dans l'espace. Si nous
retenons les équations relatives au mouvement dans le plan (0,¥,Z), nous avons 6 équations de

cinématique indépendantes et donc le mécanisme décrit précédemment est isostatique dans le plan

(0,,Z).

Ce nouveau mécanisme, défini par le tableau présenté figure 3.5 et schématisé figure 3.4,

constitue le systéme isostatique associé au systeme bielle-manivelle étudié. Nous pouvons ainsi

déterminer toutes les composantes des torseurs réduits d'actions de liaisons dans le plan (0,y,Z).
Y p y

Liaisons

Torseur
Cinématique

Torseur
Cinématique
ramené en O

Biti-Vilebrequin

sV

4,

PIVOT /x 0 Py 0 P, X
Patin-Crosse v...y V.Y
L. {4 ={ ) Z} A ={ y Z}
PIVOT GLISSANT /y B Qsc-Y Qe Y
) Cylindre-Piston { T A { s } _|1,.OP, % +v,.y-p, OP,Z
¥ A}\[Il]\{]gj{g/y CA} pSP i+qsp‘§+rsp-z ] (ZA B psp.5('+qsp.57+rsp.2
£Vb Vilebrequin-Bielle { g %} ) { 5 *} { g %} _ {pvb 0A,.j- P .ﬁy.z}
PIVOT /x A Py -X ° Py -X
5£ Bielle-Crosse {j— V} _ 0 {j V} _ Py.-OB, .2
be atiered X ot e Py X
PIVOT / x pbc . be

Crosse-Tige

PIVOT/x

Tige-Piston

tp
ENCASTREMENT

Figure 3.5
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3.2.3 Etude cinématique du systéme bielle-manivelle

Les liaisons du mécanisme étudié étant complétement définies, nous déterminons les différents

paramétres cinématiques du systéme bielle-manivelle.

3.2.3.1 Paramétrage du systéme bielle-manivelle

Le systéme bielle-manivelle (figure 3.6) est défini dans un repére local ®; (O,X,,¥,,Z) lié au
cylindre n°i, la direction ¥, étant suivant l'axe de la ligne de compression. La position angulaire du
maneton du vilebrequin est définie par l'angle 8, compté entre l'axe ¥, et l'axe Jv, du repére £, (0,X,
,Yv,,Zv,) rattaché au maneton i du vilebrequin. La position angulaire de la bielle est définie par I'angle B;
compté entre l'axe V. et I'axe ¥v, du repére (®f; (B, X, ,¥v;,2b,). L'axe ¥, est orienté du palier de téte de
bielle (A,) vers le palier de pied de bielle (B;). Les angles 0, et B, sont définis dans le sens positif des
repéres. Le point G, définit le centre de gravité de la bielle et le point Gt, définit le centre de gravité de

la tige.

Pi
x—-~—-—-—:=—
Yi
~—dee

figure 3.6
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3.2.3.2. Expression de I'angle d'inclinaison de la bielle

L'angle B, est déterminé en exprimant la condition de contact a la crosse, soit:

_

Le point B, est animé d' un mouvement en translation suivant y; uniquement = OB, -Z, = 0.

1

Exprimons de vecteur @1 dans le repére local 08,; :

OiBi = OiAi +‘/Tii§i'

Sachant que:
et en développant avec:

nous obtenons I'équation de liaison:

OB.-2. =R, -sin®, +L,-sinp, = 0.

Si nous définissons le rapport du rayon de manivelle a la longueur de bielle comme:

nous obtenons:

sinf, =—A,-sinb,.
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D'autre part, sachant que:
cos’ B, =1—sin*B,

et en exprimant la condition cinématique R, <L, ;

R <L,=8, e}—£,+£[
2’2

nous avons:

cosP, =+y1-1,% -sin’0,.

Par dérivation de l'expression de sinf3., nous obtenons l'expression de 3. :
1 1

B =1 ‘cosei'e — cosf;

" cosB;, ‘ {1-1%-sin’6,

9.

Par dérivation de l'expression de B, nous obtenons l'expression de f;:

ﬁi = ;}‘i' cosei ex +(Bi2 _éi2)'thi
cosp,;
ou:
. L e xiz _1 .
Bi:_)"i'cosel‘ei'*'( 2 )'thi‘912
cosf, cos” B,
soit en fonction de 6, uniquement:
. _ . A —1)-A, -sin@, |
Bi=—A cos?, 0, - ( ) '912.

ViAo, | (1-27sin%e,) %
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3.2.3.3. Vitesse et accélération du centre de gravité de la bielle

Exprimons de vecteur aéi dans le repere local 08(/ ;

_ _— — —

OiGi = OiBi +B—iG.i = OiAi +AiBi + BiG'

i

Sachant que:

O—iz&i = Ri .S;vl
Iriéi = Li .S;bl
—B—i—.i = _LII -};bx

nous avons.
E)i—Gi =R, yv; +(Li —Lli).ybi'

En développant avec:

yv, =cos6, -y, +sinb,-Z,
yb, =cosp, - ¥, +sinf; - Z,
nous obtenons:

0
0G, ={R,-cosb, +(L,~L1,)-cosB,
—L1,-sinf;

N < X

-

soit en fonction de 0, uniquement:

0

0G, ={R,-cos0, + (L —L1,)-/1-1," -sin’6,

A,-L1,-sin@,

NE b
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La vitesse du point G, s'écrit:

B
V(Gi,@u/@):d—dt——[q i]

soit:
0 X
- : A2-(L,—L1,)-sin26,
(G, &, /®) ={ VGY,=—R.-,| sinf, +— (£, ~L1)-sin26,
2-R,+{J1-1-sin’0,
| VGZ, =1, L1,-6,-cosb, z
L'accélération du point G, s'écrit:
dwi
F(vau /mo) = "&“[V(Gnmu /080)]
soit:

0
f(Gi>08h /085) =4 GGY;
GGZ.

1

NE <

-

- AEA(L —L1)-sin20.
avec GGY,=-R,-8,|sin, +— ( i ,) sin20;

2-R;-y/1-1-sin’6,

_R'.é_z cose(+}"i2'(Li_L1i)°COSZQi A,;‘-(Li—L]i)-sin22ei

+ 3
R-1-27sin’0,  4-R,-(1-1}-sin’0,) "

et GGZ, =\, Ly, (61 -cosB, -0, ~sinr9i).

"
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3.2.3.4. Vitesse et accélération des masses alternatives

Le point B, appartient au repere 08& ; sa vitesse et son accélération se déduisent des résultats

obtenus pour le point G.. Il suffit donc, dans les expressions de la vitesse et de l'accélération du point

G, de substituer la valeur O a la variable L7,.

La vitesse" du point B, s'écrit donc:

0 %,
V(B,®, /®,)={VBY, =—R -6, sin6, LT
V1-A%sin’®,
0 2
et l'accélération du point B, s'écrit:
0 X
f*(Bi,oeu/z)ai)= GBY, ¥,
0 3z
A, -cosf,

avec GBY,=-R,-0 -sinf |1+

Y1-1.-sin’6,
Ai-cos20, A, -sin’ 26,

J1-A7-sin?0,  4-(1-22-sin%0,) 7|

...mR.-0.7| cosB, +

* La condition de contact exprimée en 3.3.3.2. se trouve vérifiée par l'expression de la vitesse de B,.
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3.2.4 Etude dynamique du systéme bielle-manivelle

L'étude dynamique consiste a appliquer les équations de LAGRANGE a chaque élément du

systeme bielle-manivelle.

Nous supposons lors de cette étude que ces éléments sont géométriquement parfaits (H). Pour
rester en accord avec la définition du mécanisme isostatique associé a la chaine cinématique, nous
supposons que le centre de gravité de la crosse et du piston sont confondus avec les points
d'applications des liaisons définies figure 3.5 (H®,H’ et H®).

H3: Les éléments de la chaine cinématique sont géométriquement parfaits et sans balourd,
HS: Les axes des liaisons bielle-crosse et tige-crosse passent par le C.d.G. de la crosse.
H’: L'axe de la liaison tige-piston passe par le C.d.G. du piston.

H8: Le C.d.G. de la tige est situé au milieu des C.d.G. définis en H® et H'.

Tout comme les efforts inertiels, les efforts de pesanteur sont pris en compte dans le modéle.

3.2.4.1. Etude restreinte - Cas général

Le mouvement du systéme bielle-manivelle est restreint au plan (O,,¥,;,Z;) suivant I'hypothése

H3. L'écriture des équations peut donc étre restreinte au plan (0,,y,,Z;).

Dans ce cas, les 3 degrés de liberté du centre de gravité des éléments sont: { u

et les 3 composantes du torseur des actions extérieures sont: { Z
L
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L'énergie cinétique d'un élément s'exprime comme:

T:Emni +%m-1’1§ +1I-¢>§.
Dans le repére (£, 'accélération de pesanteur® s'écrit:
£=8y 'y +84 %
et donc I'énergie potentielle s'exprime comme:
U= m[gyi ‘u, +8z -uz].

Enfin, les effort généralisés s'écrivent:

Q. .Q,, etQ, .
Soit, par application des équations de LAGRANGE:
dfoT) oT N ou Q
dt 4

0q, i 0q; 0q,

1

avec.

oT . oT . oT
——=m-u, —=m-u, —=1I-0
ou, ou, 0,

ou ou ou
——=m-gy, —=m-gy —=0
Ou, ou, o0,

nous obtenons les équations du mouvement de I'élément:

m'ﬁy = Quy —m-gy;
m-i,=Q, —m-gz.
I(px =Q‘Px

* . . . . . .. . . . . . . . PO N
La ligne de compression n'étant pas systématiquement orientée suivant la direction horizontale, I'expression de I'accélération de pesanteur revét deux

composantes dans le repére local lié au systéme bielle-manivelle.
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3.2.4.2. Dynamique de la bielle

figure 3.7

Les torseurs des actions de liaisons s'écrivent:

Action du vilebrequin sur la bielle

Liaison pivot autour de X, avec couple de frottement — Ly,

A

A i

Action de la crosse sur la bielle

Liaison pivot autour de X, avec couple de frottement L,

{jd %} :{YCBi Vi +ij °2i}
B

i LCBi X
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Lors d'un accroissement du, de la coordonnée généralisée u,, le point A; se déplace de la

quantité du, -y, et le point B, se déplace de la quantité Su, -§,. Le travail des actions extérieures dans

ce déplacement sera:

OW = -Yyy, -6u, + Yy -Ou

y

soit:
Quy = Yclai - YBVi'
Pour un accroissement de la coordonnée généralisée u,, un raisonnement similaire conduit a:
Quz = ZCBi - ZBVi'
Enfin, lors d'un accroissement 8¢, de la coordonnée généralisée ¢, le point A, se déplace de la
quantité:

8(~(L,~L1)-cos0, -3, (L, ~ L1)-sine, -, +0,-%,)
et le point B, se déplace de la quantité:
8(Li,-cosq, ¥, +Li,-sing, -Z +0, -X,).

1

Le travail virtuel des actions extérieures dans ce déplacement sera:
OW = [—YBVi (L —Li)-sing, + Zy, - (L, - L1)-coso, — Lgy, ] 90, ...
...+[—YcBi “Li;+sinQ, +Zgp - L1, -cos@, +Lgp ]-S(px.
soit, sachant que dans le cas de la bielle ¢, =f3;:
Q, = (L,. — in)(—YBvi -sinf; +Zgy, -cosBi) + Lz,.(—— cp, "SNP, +Zey -cosBi) —Lgy, +Legp -

L'équation du mouvement de la bielle s'écrit donc:

m, -GGY, = Yo - Yy, —m,, 85,
mbi ‘GGZi = ZCBi —ZBVi _mbi .gzi

L, Bi= (Lli - Li)(YBvi -sinf; —Zyy - COSBi) _Lli(YCBi -sinf; — Loy, 'COSBi) —Lgy +Lgp,
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3.2.4.3. Dynamique de la crosse

figure 3.8

Les torseurs des actions de liaisons s'écrivent:

Action de la bielle sur la crosse

Liaison pivot autour de X, avec couple de frottement—L .,

TS

B, ;

Action de la glissiére sur la crosse

Liaison pivot autour de y, avec force de frottement Y.,

{(jd %} :{chi Vi +Z_.GCi '-ii}
B

LGci X,

1

Action de la tige sur la crosse

Liaison pivot autour de X,

{yd %} :{YTCa -y, +qu .-Z'i}
B;

Lic,* X

1
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Lors d'un accroissement Su, de la coordonnée généralisée u,, le point B, se déplace de la

quantité du,, -y,. Le travail virtuel des actions extérieures dans ce déplacement sera:

OW =Yg 0u, +Yse -8u, + Yy -Ou

y

soit:
Quy =Yy, + Yo, = Yes,-
Un raisonnement similaire conduit &:
Quz = Zrci +ZGCi _ZCBi
et

Q(px = LGci —Lep,-

La liaison isc supprime les degrés de liberté u, et ¢, dela crosse.

L'équation du mouvement de la crosse s'écrit donc:

m, -GBY, = Yy, + Y, —Yep, —m,, -8y,
O0=Zye, +Zgc, =Zcp, M, " 87
0= LGci - LCBi
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3.2.4.3. Dynamique de la tige

|

figure 3.9

Les torseurs des actions de liaisons s'écrivent:

Action de la crosse sur la tige

Liaison pivot autour de X,

{J/T}—{ o o Z}

AAction du piston sur la tige

Liaison encastrement

RO R

Prii

Action du frottement sur la tige

Action du frottement seul ramenée en Gt,

L)

0
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Lors d'un accroissement du, de la coordonnée généralisée u,, les points B, P, et Gt se

1

déplacent de la quantité du, -y,. Le travail des actions extérieures dans ce déplacement sera:

OW =—Y;. -Bu, + Y -0u, + Yy -Ou,

soit:
Quy = YPTi —YTCi +YSTi'
Un raisonnement similaire pour la coordonnée généralisée u, mene a:
Quz = ZPTi _ZTCi'
Lors d'un accroissement 8¢, de la coordonnée généralisée ¢, le point B, se déplace de la
quantité:

L, . Lt . - -
) ——-2—-coscp,(~yi——2—-sm(px-zi+q)x-xi

et le point P, se déplace de la quantité:

Lt, - Lt . - -
) 7-005([),(~yi~l~7-smq)x'zi+(px-xi :

Le travail virtuel des actions extérieures dans ce déplacement sera:

Lt, . Lt,
W =-Y, -T-&px SINQ, +Zqc, -—2’—-8(px -COSQ, ...

Lt, . Lt,
= Yor, -——5—’--8(()x SinQ, +Zpp -T’-&px -co8Q, +Ly; -80,.
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Soit:

Lt,
Q, = 7[

) =Yic, -8inQ, +Z -€oSQ, — Ypr -SINQ, +Zpy -cosgox]+LPT_.

Equation du mouvement de la tige.

La liaison ict associée a la liaison ‘fisc empéche tout déplacement du point B, suivant z,, soit:
Lt, .
u, ——sme, =0.
2

z

La laison isp par l'intermédiaire de la liaison .ftp empéche tout déplacement du point P, suivant

Z,, soit:

Lt .
u, +751n(|)x =0.

Nous avons donc pour la tige:

L'équation du mouvement de la tige s'écrit donc:

IIIti 'GBYi = YPTi —YTCi +YST; —mti 'gYi
1 0="Zp, —Zy, —m, gz

| 0=L,, +—L2’—"(z,,Ti +Zrc)
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3.2.4.5. Dynamique du piston

D . e RS EE TR LT 3 P.""""“’ S I Y
0,
)
o g [ = |
figure 3.10

Les torseurs des actions de liaisons s'écrivent:

Action de la tige sur le piston

Liaison encastrement

PR

P X

Action du cylindre sur le piston

Liaison linéique annulaire autour de y, avec force de frottement Y,

{jd %} :{chi 'S;i tchi 'Ei}
B

0

Action du gaz sur le piston

Action du gaz ramenée en P,

p{°7ci %} ={Yp,i6- 7 }
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Lors d'un accroissement 6u, de la coordonnée généralisée u,, le point P, se déplace de la

quantité du, -y,. Le travail des actions extérieures dans ce déplacement sera:

OW = —Ypr -8u, +Yep -Ou, +Y, -8u,

soit:
Quy = YCPi + YPri - YpTi .
Un raisonnement similaire conduit a:
Quz = ZCPi - ZPTi
et
Q(px = _LPTi‘

La liaison ‘fsp supprime le degré de liberté u, et la liaison D& > supprime le degré de liberté ¢, du

piston.

L'équation du mouvement du piston s'écrit donc:
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3.3. ETUDE DE LA LIGNE D'ARBRE

3.3.1. Parameétrage de la géométrie des compresseurs

Afin de pouvoir étudier différentes structures de compresseurs, nous paramétrons la géométrie

du compresseur de la fagon suivante (figure 3.11).

La machine est liée & un repére global £ (0,X,Y,Z) avec le point O situé au centre de gravité
du volant d'inertie, la direction X suivant l'axe du vilebrequin et la direction Z suivant la verticale
ascendante. Chaque ligne de compression est liée a un repére local &; (O, X, = i,i,ii) avec le point
O, situé a l'intersection de I'axe de la ligne n°i et de l'axe X, la direction ¥, étant suivant l'axe de la ligne

de compression.

figure 3.11
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Pour permettre I'étude d'architectures différentes, nous définissons l'angle de calage de chaque
ligne de compression o;. De la méme fagon, nous définissons l'angle de calage 8, des manetons liés a
chaque ligne de compression, celui-ci étant compté a partir du maneton le plus proche du volant
d'inertie (voir * sur figure 12). Si 0 est la position angulaire du vilebrequin (comptée entre I'horizontale
et le maneton le plus proche du volant d'inertie) et si 6, est la position angulaire de chaque maneton du

vilebrequin dans le repére (B; (comptée entre I'axe local ¥, et le maneton n°i), nous aurons:

0,=0+08,~a,.

L'angle O permet de définir a tout instant la configuration de chaque ligne de compression; il
constitue donc un degré de liberté principal du mécanisme™ . les autres paramétres liés a la géométrie

sont le rayon de manivelle R, et la longueur de bielle L,.

Lors de I'établissement des équations de la cinématique du systeme bielle-manivelle, les vitesses
et les accélérations sont exprimées en fonctions de 6, et 6,. D'aprés la définition précédente de 0,

nous avons O, =8 et 8, =6 (a, et 8, ne dépendent pas du temps).

D'autre part, lors de l'établissement des équations de la dynamique , l'accélération de la
pesanteur g est décomposée suivant les axes ¥, et Z.. Ces deux composantes de la pesanteur peuvent

s'exprimer en fonction de I'angle o ;:

gy, = g-sina,
8z = g-Cosd,,

La transmission élastique présente dans la chailne cinématique est a l'origine de certains
phénomeénes dynamiques que nous cherchons a modéliser (phénomeénes transitoires, irrégularité
cyclique...). Celle-ci est donc modélisée en tant que rigidité en torsion associée a un amortissement; sa
prise en compte induit I'existence d'un degré de liberté qui est la position angulaire du rotor moteur .

Le mécanisme étudié comporte donc deux degrés de libertés principaux qui sont la position

angulaire du vilebrequin 6 et la position angulaire du rotor moteur .

* Remarque: la structure réelle du vilebrequin n'est pas prise en compte dans le modéle. Le vilebrequin est supposé équilibré statiquement (c'est pratiquement
toujours le cas excepté pour les compresseurs a une ligne de compression). Dans le cas contraire, 'action de la pesanteur modifie le couple résistant (action
résistante sur la montée du contrepoids et action motrice sur la descente); ce phénoméne n'est pas représenté par le modéle développé lors de ce travail.
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3.3.2. Etude dynamique de la ligne d'arbre

Le systeme étudié est constitué d'un rotor moteur et d'un vilebrequin tous deux reliés par un

accouplement de type €lastique. Cet ensemble est relié au bati par l'intermédiaire de paliers.

Le comportement dynamique du systeme ainsi constitué est complétement défini par les angles
v et O, respectivement position angulaire du rotor moteur et du vilebrequin. Ces deux grandeurs
constituent donc les coordonnées généralisées du systéme étudié, pour lequel I'établissement des
équations de mouvement se fait par application des équations de LAGRANGE.

L'inertie coté rotor moteur est notée I_ et l'inertie totale coté vilebrequin est notée I ; I'énergie

cinétique s'écrit donc:
1 |
T==1-y*+=1 -0
2 r W 2 v

L'énergie potentielle de la ligne d'arbre résidera essentiellement dans la torsion de l'accouplement

de rigidité K, , soit:
1 2
U= EKt (\[I - 9) .

Enfin, l'énergie dissipée par frottement viscoélastique dans l'accouplement ayant pour

caractéristique d'amortissement ¢ s'exprime comme:

D=%c(q’1—9)2.

Il nous reste, pour pouvoir développer les équations de LAGRANGE, a déterminer l'expression

des forces généralisées Q, et Q,, associées aux coordonnées généralisées 6 et .
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Les torseurs des actions extérieures au systéme étudié sont:

Actions des bielles sur le vilebrequin (aux manetons i)

{(Zi%} :{YBVi Vi +%Bvi 'Zi}

A

LBvi X,

1

soit, dans le repére global.:

{j 17} _ ( Ypy cOSQ—Zgy, smoc) \?+(YBVi -sina +Zg, -cosoci)-z
! Ly - X '

Actions des paliers de ligne d'arbre sur le vilebrequin(aux paliers 1)

%) ={L(R)X}

Action du moteur sur le rotor (au point M)

o) ={LM6- x}

Lors d'un accroissement 86 de la coordonnée généralisée 0, les points A, se déplacent de la
quantité B(R,. -cos(0 +8i)) suivant Y, de la quantité S(R,. -sin(6 +8i)) suivant Z, et de la quantité 50
autour de X . Les bielles effectuent alors le travail virtuel :

oW, Z[ (R 80-sin(0 +3, )( Ygy, rcosa; —Zgy, -sina, ))

(R 80 -cos( +8, )( Ygy, -sina; +Zyy - cosa, ))+(59'sti)]-
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Pour ce méme accroissement 60, les couples de frottement aux paliers de ligne d'arbre

effectuent le travail virtuel :

W, =[80-L, |

)
Nous avons donc:

30-Qq = 3W, +8W, = Y[ (R +50-5in(0+5,) Yy, -cosa, - Zy,,-sinar))...

. +{R -50-cos(8+5,)(Y,, -sinai, + Z,, -cosar,)) +(56- LBVi)]+Z[86 Ly, |

)

et la force généralisée Q, s'écrit:

Qe = Z[Ri (ZBVi -cosf, — YBVi ’ Sinei) + LBVi] + Z[LSVJ ]
3

i
avec 8, =0+93, —a,.

De la méme fagon, lors d'un accroissement 3y de la coordonnée généralisée v, le couple

moteur effectue le travail virtuel dy-L,, soit:

Nous pouvons maintenant appliquer les équations de LAGRANGE, dont nous rappelons ici la

forme:

dt 0q; —ach dq; 0q, Qq'.

1

d(@T] 8T 68U oD
Dt =

L'applications de ces équations pour nos deux coordonnées généralisées nous mene aux deux

intégrales premiéres du mouvement de la ligne d'arbre:

L =K, (0-y)+c(6-y)+L,
I,-6=K,(y-0)+c(i—8)+L,

avec L, = Z[R (ZEVi -c080; — Ygy, .sinei)+LBvi]+Z[stj ]
j

i
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3.4. BILAN DES EQUATIONS
Systéeme n°1: mouvement en rotation autour de X
Ly =K,0-y)+c(d—)+L,
L-8=K,(y—0)+c(iy—0) + 2[R (Zay, 0056, ~ Yy, -sin0 )+ Ly ]+ T [Ly, |
i J
Systeme n°2: mouvement plan dans (0,,y,,Z,)
m, -GGY, = Y — Yy —m,, -g-sing, 1]
m, -GGZ, = Zgy —Zyy, —m, g COSA, 2]
I, = (L —Li)(Zg, -cosB; — Yoy, -sinB,)+ L1,(Zcs, -cOSB, ~ Yog, sinB,) ~Lyy +Ley B
m, GBY, = Yi¢, +Ysc, — Yep, — I, -g-sinQ [4]
0= Zyc, +Zge, =Zep, — M, -g-COSOL, (5]
0= Lgc, —Leg, (6]
m, -GBY, = Yy — Yy + Yy —m -g-sing, (7]

0= Zpp, =Zqe —m, -g-COSQ,

0= Ly +%<an +Z )

m, -GBY, = Yep, + Y, = Ypr —m, -g-sina
= Zep, =Ly, —m,, -g-COSQ,

0= —Lu

(8]

[

[10]

fi]

{12]

Le deuxiéme systéeme d'équations est un systéme de 12 équations a 12 inconnues. La résolution

de ce systéme nous permet d'exprimer les composantes indéterminées des différents torseurs, et en

particulier les efforts Y;, et Zg, appliqués en téte de bielle (voir pages suivantes). Ces composantes

sont exprimées en fonction de 0(t) , des forces extérieures et des forces de frottements. En réinjectant

ces valeurs de Y,, et Z,, dans le systéme n°l, nous obtenons un systéme de deux équations

différentielles dont la résolution nous permet de déterminer 6(t) et w(t).
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BILAN DES EQUATIONS DE LA DYNAMIQUE DU SYSTEME BIELLE-MANIVELLE"

La totalit¢ de la masse en mouvement alternatif est notée m, =m_ +m, +m_ et l'on

considere que l'accélération des masses alternatives (points , B,, Gt; et P,) est GBY,.

ACTION DU GAZ SUR LE PISTON

Fod={57)

ACTION DU CYLINDRE SUR LE PISTON 1)

Pi{jd %} :{chi 'S’Z gchi '_ii}

1
avec Zg = (E-mti +mpi)-g-cosai.

ACTION DE LA TIGE SUR LE PISTON (10j et (9+12]
YoV, +Zy 02,
{‘Zl%} :{ TP, y6 TP, }

. 1
avec Y, =-Y, — Yo +mpi(GBYi +g-s1noci) et Zy = _E'mti -g-CoSaL;.

P;

ACTION DE LA CROSSE SUR LA TIGE [77etf9+12]

{‘Yd %} :{ch 'g's i’ZCTi °2i}
B

0

. 1
avec Yor =-Y, — Yo — Yy, +(mti +mpi)-(GBYi +g~s1noci) et Zo :E-mti -g-cosa,.

ACTION DE LA GARNITURE SUR LA TIGE

Gti{j:i ) :{Ys%- 5, }

* Les équations prennent en compte les remarques faites en 3.3.1. concernant les dérivées de la position angulaire du maneton et les composantes de la
pesanteur.
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ACTION DE LA GLISSIERE SUR LA CROSSE /5] et 6]

{j o) {Gc Vit Zae Z}

LGc, X

i

I, Bl —Lep, +Lgy, (LI Li
avec  Zg. =

+|—-1|m, -tgB,-GGY, +|{1-— |- m, -GGZ....
Li.cosﬁi L ) b; gBl 1 ( Llj mbi 1

L—I—l -g-sino, - tgf, + 1——ézi m +l m, +m coso
bl LI g 1 g i Ll- b, 2 t < g ="

.+[Ypri +Yep + Yo, + Yoo —my, (GBY +g-sina, )]-thi et Loc, =Leg -

ACTION DE LA CROSSE SUR LA BIELLE (4] et 2

CB; 1+ZCB
) ‘{ Loy 5 }

i

avec YCBi = Ypri +YCPi +YGci +YSTi m,, (GBY +g-sind.; )

I, -B,— L. +L | |
et ZCB< _ b Bl CB; BV; + _[iit__l ‘m, .thi.GGYi + 1_£ -m, ~GGZi...
' L, - cosB; L ‘ L '

Ll . L
4 T‘—l -m, -g-sina,; -tgf; + 1—7' ‘m, -g-Cosu;..

.4—[Ypri +YCPi +YGci +YSTi -m,, -(GBYi +g-sinoci)]-tg[3i.

ACTION DE LA BIELLE SUR LE VILEBREQUIN 1] et 37"
+Zgy ' Z,
{j A/} _{ BV, 7 ti }

Bvi i
avec Yy =Y, +Yep + Yo + Yy, —(malti + mbi)-g-sinoti - m,, -GBY, -m, -GGY,

I, B, ~Les +Lgy, LI .
et Z, =— Pi~Lop, +Lay, +——’-mb,-[thi-GGYi—GGZi+g-(smoci-thi—cosoci)]+YBV_-thi
: L, -cosp,; L ‘ ‘

i

* Ces différentes équations sont obtenues en développant successivement [12],[91,{8],[11],[6],[10],{7},[4}.[1],[2],[3] et[5].
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3.5. MISE EN EQUATIONS

Les équations” décrivant le comportement dynamique de la chaine cinématique du compresseur
étant définies, il nous reste a exprimer les forces de frottement, le couple moteur et les forces dues a la
compression en fonction des deux degrés de liberté principaux 6 et v .

D'autre part, pour résoudre le systéme d'équations du second ordre obtenu en 3.4, il nous faut
le décomposer en un systéme du premier ordre et donc exprimer les différents termes de ces équations
en fonctionde 8, 6, 6, v, \, et \ seuls.

3.5.1. Grandeurs cinématiques

Les résultats obtenus en 3.2.3. sont regroupés et exprimés en fonction des degrés de liberté
principaux et de leurs dérivées premicres et secondes par rapport au temps.

0, =0+3,—a, et A =—L.

i

sinf, = —A,-sinf, et cosP, =+y1-A,’-sin’6,.

VBY, = vby, -6.

GBY, = gby,, -6 +gby,, -6°.
GGY, =ggy, -6 +8gy,, 6"
GGZ, =ggz, X¢ +88Z, 6.

~ |

avec.

vby, = —R,-sin0, -I:] +MO_S_9_1:|

cosp,

gby, = vby;.

. ' 34?20,
ngi?:_Ri'[cosei-&-k‘ c°5291+7°1 sin” 20, |

cospB, 4-cos’ B,
Az (L —L1,.)~coseij|

R; - cosf;

AMEA(L ~L1)-cos20. A4-(L —L1)-sin?20.
ggin:_I{," C059i+ . ( : ’) cos Ly ( i ,)35111 |
R, -cosB; 4.R;-cos’ B,

ggy;, = — R, -sinb; ‘[1+

ggz., =\, L1, -cosH,.

ggz, =—A,- L1 -sinB,.

* Les différentes équations présentées lors de la mise en équations ont été vérifiées A l'aide d'un logiciel de calcul formel.
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3.5.2. Forces de pression

La pression dans le cylindre ne peut s'exprimer en fonction de la seule variable 0,. Les efforts
dus & la compression du gaz sont déterminés par un modéle thermodynamique de la fonction
compression [31], & partir de la connaissance de la pression instantanée dans les différentes cellules de
compression. Ce modéle thermodynamique prends en compte l'évolution de la pression et de la
température du gaz dans la cellule de compression, les échanges thermiques, les fuites, la dynamique des
clapets et les pulsations de gaz dans les tuyauteries. Ce calcul présente une bonne corrélation avec
I'expérience, ainsi les effets liés a la compression sont correctement intégrés dans le modéle dynamique

du compresseur” .

La pression dans le cylindre est ainsi connue pour chaque effet de compression sur un champs de
valeurs discrétes de la position angulaire 0,. Il nous faut donc mener a une interpolation linéaire entre
ces valeurs pour chaque pas de calcul. L'influence de la fluctuation de vitesse sur la caractéristique de
pression est comptée négligeable devant les incertitudes commises sur les parameétres du calcul

thermodynamique (HY).

HP: L'influence de la fluctuation de vitesse sur la caractéristique de pression n'est pas prise

en compte dans le modéle de calcul.

3.5.3. Couple moteur

Le régime de fonctionnement du moteur est fonction du couple résistant qui lui est opposé. Les
moteurs sont généralement fournis avec une courbe caractéristique du couple évoluant en fonction de la
vitesse du rotor (évolution obtenue point par point pour différents régimes de fonctionnement de la
machine). Si cette caractéristique présente I'évolution du couple pour la globalité de la plage de vitesse
(évolution lors du démarrage), elle ne permet pas de représenter I'évolution du couple lors de variation
rapide de la vitesse (fluctuation de vitesse lors du fonctionnement).

Il apparait donc nécessaire de différencier I'évolution du couple en fonction du type d'approche
du probléme. Dans le cas ou l'on étudie les cas de fonctionnement stationnaire du compresseur
(fluctuation de vitesse), la caractéristique du couple est représentée par une évolution linéaire en
fonction de la vitesse du rotor (équation de droite passant par le point de fonctionnement). L'évolution

"dynamique" du couple est moins rapide que l'évolution "quasi-statique" (figure 3.12).

* Le modsle thermodynamique est utilisé de fagon extérieure au modéle dynamique.
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H!9: Le couple moteur est supposé fonction linéaire de la vitesse de rotation du moteur.

Dans le cas ou l'on étudie le fonctionnement instationnaire du compresseur (démarrage), la
globalité de l'évolution du couple en fonction de la vitesse doit étre modélisée. Les courbes
caractéristiques sont donc modélisées dans leur ensemble par une succession d'équations du 3° degré
dont la continuité est assurée par l'interpolation (cubic-splines). De plus, le démarrage étant effectué en
cablage "étoile", de fagon a réduire la "pointe d'intensité", cette caractéristique du couple est elle aussi
modélisée. La temporisation de démarrage, ainsi que le temps de transition di a la réaction des relais
sont paramétrés dans le modele de calcul (figure 3.12).

Couple

| Triangle

Point de fonctionnement

—
Vitesse

"""""" Evolution quasi-statique du couple
Evolution dynamique du couple

Figure 3.12

3.5.4. Transmission du mouvement entre le moteur et le compresseur

Les caractéristiques des accouplements de type "semi-élastique", reliant l'arbre moteur au
vilebrequin, sont directement liées aux paramétres choisis pour modéliser le comportement de la
transmission. Les données issues des catalogues des fournisseurs permettent d'obtenir la valeur de la
rigidité dynamique en torsion et de l'amortissement, et de connaitre la tendance de leur évolution en
fonction de différents paramétres (fréquence, température...). La recherche des caractéristiques d'un

accouplement "direct" ne pose donc en général pas de probléme.
p p g p p

Dans le cas d'un accouplement par courroies, la démarche est plus délicate. Tout d'abord, la
caractéristique torsionnelle de I'accouplement réside dans la rigidité longitudinale des courroies. La prise
en compte du comportement en torsion de ce type de transmission nécessite donc une formulation
différente, faisant intervenir les dimensions de la poulie et du volant [32].
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Figure 3.13

L'énergie cinétique mise en jeu dans le mécanisme s'exprime dans ce cas comme (voir 3.2.2) :

1 2
U = Kilrw—r8)
ce qui mene a la nouvelle équation de la ligne d'arbre, dans le cas d'une transmission par courroies :

Ly =K, rp(rve - rpw) ~ crp(rvé - rp\j/) + Ly,

10= Klrv(rp\y —rve)—crv Yo\ —rvé)+ LR

p

La particularité de la structure d'une courroie, ainsi que la diversité de ses matériaux constitutifs
rendent difficile la détermination de ses caractéristiques de rigidité et d'amortissement, méme aupres des
fabricants. De plus, la valeur de la rigidité de la courroie augmente en fonction de la précontrainte

statique et diminue en fonction de l'amplitude des oscillations auxquelles celle ci est soumise ; cette

>

valeur reste constante en fonction de la fréquence mais décroit si la température augmente [33][34].

D'autre part, l'allongement longitudinal n'intervient pas seul dans la caractérisation torsionnelle
de la transmission. Les diamétres d'enroulement varient en fonction de la sollicitation de la transmission.
La prise en compte de ces phénomenes revét une formulation plus complexe, nécessitant l'introduction

de la géométrie des gorges et de la rigidité radiale de la courroie dans les équations [34].

Nous limitons donc la formulation de la rigidité torsionnelle de ce type de transmission a

l'équation précédente, la rigidité longitudinale étant estimée expérimentalement si nécessaire.

D'autres phénomenes sont mis en jeu dans la transmission par courroies. La variation des
diameétres d'enroulement et le rampement des courroies dans les gorges (glissement) modifient a tout
instant le rapport de transmission. Celui ci doit donc étre paramétré dans le modéle de calcul.

Enfin, les pertes mécaniques, non négligeables dans le cas d'une transmission par courroies,
peuvent s'exprimer comme la somme de 1% de la puissance transmise et de 2% de la puissance

transmissible maximum [35].
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3.5.5. Frottements

Les frottements aux contacts entre les différents organes du mécanisme sont de deux natures; il
peut s'agir de frottements visqueux (paliers ou glissiéres) ou de frottements secs (segmentation et

garniture) si 'on est en compression non lubrifiée.

3.5.5.1. Frottements visqueux

Les paliers (vilebrequin et bielle) ainsi que la crosse-glissiere sont lubrifiés. Les efforts diis aux
frottements visqueux sont calculé a partir d'une formulation simplifiée. En effet, dans le cadre de cette
- étude, les frottements sont introduits a seule fin d'analyse de leur influence sur les efforts internes ou

pour pouvoir estimer leurs effets sur les pertes mécaniques.

Pour une liaison donnée, nous supposons I'épaisseur du film lubrifiant constante et nous
admettons également que le gradient de vitesse est constant dans 1'épaisseur du film. L'application de la
loi de NEWTON-NAVIER [10] nous meéne a I'équation suivante:

-

FV = Force de frottement de 1 sur 2
- u = Viscosité dynamique de 1'huile
- u.S Y .Vy g

FV =— 2 2 avec 4 S Y= Surface de l'interface 1-2

e -~ ) . : \
/s V,, = Vitesse de déplacement de 1 relativement a 2
2

e, - Epaisseur du film

\

L'application de cette formule aux différentes liaisons permet de remonter aux couples de

frottement agissants aux paliers (équation de PETROFF).

H!!1: Les frottements visqueux sont modélisés par la loi de NEWTON-NAVIER en supposant

l'épaisseur du film constante et le gradient de vitesse constant dans l'épaisseur du film.

Dans le cas de la liaison Crosse/Glissiére, ll{’“ =—VBY, et nous avons:

Y, - —u.sGi.VBYi'

€,

Dans le cas d'un palier fluide, nous pouvons exprimer la surface de l'interface en fonction du

rayon du palier et de sa longueur; de la méme fagon, la vitesse a l'interface s'exprime en fonction du

rayon du palier et de la vitesse de rotation. Enfin, le couple peut s'exprimer comme fonction du rayon

du palier et de la force de frottement. En substituant ces valeurs dans l'équation précédente, nous
obtenons I'équation de PETROFF qui permet le calcul du couple de frottement visqueux.
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Dans le cas de la liaison Maneton/Téte de Bielle,

Dans le cas de la liaison Axe de Crosse/Téte de Bielle,

Dans le cas de la liaison Bati/Vilebrequin,

L Y Couple de frottement de 1 sur 2
W = Viscosité dynamique de 1'huile
1 Y Longueur de l'interface 1-2
avec : . '
Ty, = Rayon de 1'interface 1-2

) Y= Vitesse de rotation de 1 relativement a 2

2

€, = Epaisseur du film

.

@)= op =6 —B, et nous avons:
o

2wl .raf.(Bi —9)

BY, .
e

a;

@)= m@/ = —B, et nous avons:

-2-m-ply .rbf.Bi

Les, =
€,

c3|| =0 = —0 et nous avons:
i

—2-1t-u.lpj.rpj3.6

sV, e
Pj

Comme précédemment, nous pouvons exprimer ces valeurs en fonction de 6

2.x-nl .’ oA ;
LBV’=____“_i_ai_‘(1+xi.c°591]-eslm,_~6.
; e, cosP; '
2wl r’ o
cB. = Bl T -7\,«1'0089‘ B=lgy, -0
i e, cosp; ‘
2-mpl, rpj3
sv, — - 6= 5V; 9
epj
-l ,.vbyi-E')
YGCi = G Echi 9
€,
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3.5.5.2. Frottements secs

Une compression exempte d'huile nécessite 'emploi de cylindres non lubrifiés. Cette technologie

induit l'existence de frottement sec dans la segmentation et dans la garniture d'étanchéité (figure 3.14).

Dans le cas d'une compression "séche", les segments sont en PTFE (polytétrafluoréthyléne). Ce
matériau synthétique ne possede pas de propriétés intrinséques de frottement; celles-ci dépendent
étroitement des conditions d'utilisation (pression de contact, vitesse a linterface, température,
géométrie, type de mouvement...). Toutefois, plusieurs travaux ont permis de mettre en évidence la
dépendance du coefficient de frottement relativement a certains de ces parametres [36][37][38]. Il
apparait ainsi que le coefficient de frottement augmente avec la vitesse relative des deux éléments du

contact et qu'il diminue lorsque la pression de contact augmente ou lorsque la température augmente.

Pour rester homogeéne avec la modélisation des frottements visqueux, les efforts de frottement

sec sont calculés a partir d'une formulation simplifiée, basée sur la loi de COULOMB :

( 1_5l = Force de frottement de 1 sur 2

2

V. f,, = Coefficient de frottement a l'interface 1-2
F, =f, N, —A— avec {~A .
RS ‘\7 Ny = Effort normal a I'interface 1-2

VV = Vitesse de 1 relativement a 2
2

\

HI2: Les frottements secs sont modélisés par la loi de Coulomb.

Ainsi, la force de frottement ne dépend que de I'effort normal et d'un coefficient de frottement
donné; ce coefficient est considéré relativement a des conditions de fonctionnement "moyennes" de

pression de contact, de vitesse et de température.

Dans le cas des segments porteurs, l'effort normal a I'interface est la composante suivant Z; du

torseur d'action du cylindre sur le piston.

La composante du torseur d'action du cylindre sur le piston due aux frottements secs sur les

segments porteurs s'écrit donc:

p

Yy, =-f -(%mti + mpi)-g-|cosoci|

avec fip = coefficient de frottement Segments porteurs/ Cylindre.
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SEGMENTATION

GARNITURE

figure 3.14



MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF 36

Mise en équations

Dans le cas des segments d'étanchéité, deux mécanismes meénent a des efforts agissant
perpendiculairement au contact ; d'une part par serrage élastique du segment sur le cylindre et d'autre

part par action de la contre-pression sur la face intérieure du segment [39].

La formulation du serrage élastique, par expression du théoreme de CASTIGLIANO, permet
d'établir que la valeur de la pression de contact due au serrage élastique reste trés négligeable devant la
valeur due a l'action de la contre-pression. Nous ne prenons donc pas en compte ce phénoméne dans le

modeéle de calcul.

HI3: 'élasticité du segment est négligée.

L'étude du mécanisme d'application du segment sur le cylindre par action de la contre-pression
est largement abordé par différents travaux relatifs a I'étude des segments lubrifiés de moteur a
combustion interne [40][41]. L'équilibre du segment y est décrit en prenant en compte l'existence d'un
champs de pression au niveau de l'interface entre segment et cylindre. Cette hypothese est tout a fait
valide dans le cas d'un segment lubrifié, pour lequel l'existence d'un film d'huile a l'interface permet au
champs de pression de s'établir (évolution du champs entre les valeurs de pression en présence de part
et d'autre du segment). Dans le cas de la compression séche, I'absence de fluide entre segment et
cylindre ne permet pas a un tel champs de pression de s'établir. Nous considérons donc qu'il n'existe pas

de fuite au contact segment-cylindre” .

HI?: il n'existe pas de fuite au niveau du contact segment - cylindre.

b

7772 7 7
Pus <P

7T 7T
PI
B ESSNNA %W

fHitess
P

!

int

figure 3.15
Sous cette hypothéses, I'équilibre du segment est donc régi par la seule action de la pression P,

sur sa paroi intérieure (fig. 3.15) et nous aurons, pour un segment:

[N|==-D,,-b-P,

* Dans le cas de la compression séche, seule une imperfection du contact segment/cylindre méne a I'existence d'un champs de pression a l'interface. Toutefois,
celui ci, agissant a I'encontre de la contre-pression, tend & diminuer l'effort normal résultant. Dans tous les cas, le calcul ménera donc 4 la valeur maximum de la
force de frottement sec dans la segmentation.
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La détermination de l'effort normal agissant sur les segments d'étanchéité nécessite la
détermination de la répartition des pressions dans la segmentation (fig. 3.16). Dans le cadre d'études
approfondies du comportement de la segmentation [42]{43], la valeur de la contre-pression agissant sur
chaque segment est déterminée & partir d'un calcul d'écoulement a travers la segmentation. Les
segments sont généralement "fendus" pour faciliter le montage, un écoulement de type "écoulement
labyrinthe" existe donc a travers les fentes des segments. La mise en place d'un tel calcul n'entre pas
dans le cadre de cette étude ; nous supposons donc une décroissance linéaire de la pression au sein du
jeu de segments d'étanchéité, de fagon a approcher au mieux les résultats obtenus lors de ces différentes

études.

H!3: I'évolution de la pression dans la segmentation est linéaire.

T
Pav \ Y \\ﬁ PP

figure 3.16

Sachant que:

P, = pression dans |'effet arriere
P,, = pression dans I'effet avant
z, = nombre de segments d'étanchéite
nous aurons:
P—P.) (k-1
pop, PaPu)lel) oy
Ze
P,y =Py ) k-1
pop, PPkl oy
z

e

(k est compté dans le sens de la pression décroissante de fagon a ce que p, )pkﬂ)
L'expression de l'effort normal a l'interface s'écrit donc:

”N”:i S, - Py avec S,=7n-D_-b
k=1

soit:
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. Z, P,.-P.)(k-1)] (P, (Z -1)+P,, (Z +1)]
HNH:Se'ZI:PAR—( AR AZV) ( ) :Se' AR ( e )'; AV ( e+) SiPAR>PAV
k=1 e L -

B, Z (Pyy —P)-(k=1)] [P, (Z, +1)+P, (Z, -1)]
N=s. By Bl D o BB D ip
k=1 e i L ]

L'effort normal a l'interface Segment d'étanchéité/Cylindre s'écrit donc:
HNH = [ Pyv)-z, + (P PAV)] $i Pyg )Pyy
HNH P PAV +PAR)'Ze +(PAV _PAR)] si Py (Pyy
En posant AP, =P,; — P, nous avons globalement:

K] =[P + Py )2

et la composante du torseur d'action du cylindre sur le piston due aux frottements secs sur les segments

d'étanchéité s'écrit:

Yg, =—f 2 [(P +P,y) 2, +|AP,

]

avec f° = coefficient de frottement Segments d'étanchéité / Cylindre.

La composante du torseur d'action du cylindre sur le piston globale est donc:

1 e S,
chi :—{fif’ .(-z—mti +mpi).g.|cosoci} {f [(P +P,,)

1}

Les mécanismes de frottement sec dans la garniture d'étanchéité sont identiques au
mécanismes décrits précédemment. Le serrage élastique, ici réalisé par l'action d'un ressort périphérique,
est d'influence négligeable relativement au serrage du a l'action de la pression. Seule une notation de
"nombre d'anneaux actifs" apparait dans ce cas. Différentes études ayant permis de mettre en évidence
que seuls 2 ou 3 anneaux de garniture "travaillent" lors du fonctionnement de la machine, et ceci
quelque soit le nombre total d'anneaux constituant la garniture [44]. Nous avons donc la composante

due au frottement du torseur d'action sur la tige qui s'écrit:

Ysr =—f¢ '_ng—'[(PENT +PAV)'Zg +'APEH

avec f® = coefficient de frottement Garniture d'étanchéité / Tige.
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3.5.6. Effort en téte de bielle.

L'effort en téte de bielle constitue le couple résistant appliqué sur le vilebrequin.

YBVi 'S;i +ZBVi ‘Z

1

REATE

Loy, X,

i 1

avec:

Yoy, = Y, + Yep + Ygr, + Yoo, — (malti + mbi) -g-sina; - m, -GBY, —m, -GGY,

I, -B,—Le +Lgy L1 )
$Zgy = — P~ Len, * Loy +—L.m, -[thi -GGY, - GGZ, +g-(sina,; - tgP, —cosoci)]...
‘ L, -cosP, L ‘
+YBVi .thl

Il faut exprimer ces composantes du torseur réduit d'action de la bielle sur le vilebrequin en

fonction de la variable 0 ; la composante suivant y; s'écrit:

YBvi = YPri +YCPi + YSTi +Yoec, 90— (malti +my, )-g- sina,...
T LR '(ngix X +gby;, '62)—mbi '(ggYu X¢ +28yi, 92)
soit:

Yoy, = Yav, 6+ Yav, 0%+ Ysv, -6+ Ysv,,

avec:

’YBVH =-m,, -gby, —m, -ggy;
Yoy, = My, -gby,, —my, -88Ys,

Ysv, = Yac,

Yev, = Y, + Yo + Y, — (maui +m, ) ‘g-sIna;
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De la méme fagon, la composante suivant z, s'écrit:

BYV;

AL cosd, . L -(A7-1)-tef, 1 .1 .
i b . i + b, ( 3) ‘92 _ CB; 0+ i ‘e.”
L, -cos” B3, L, -cos’ B, L, -cosB; L, -cosB,

+£Lj‘mb '[thi (ggy, -0 +egy., 6%)~(ggz, -6+ ggz,,-6%) + g (sinc, -tgP, ‘COS“i)]"'

i

ZBVi =

.. ) .
"'+(YBV“ '9+YBvi2 -0 +YBVi3 '6+YBvi4)'thi
soit:
Zo, =2y, O+z,, 0% +z,, -0+
BV, — 2BV, BV, BV, Zpv,,

avec:

Zgy, = ——‘i_———+;‘mbi '(thi "88Yau _ggzn) *Yay, -tgp;

z = +—.m, -(teB.- e )+ -teB.
et Tp L™ (tB, - 8., — 8820) + Yy, o
lay, —lep
BV, L. -cosp, *¥av, - tgp;
L1,

14

Zpy. :—Z—'mbi 'g‘(smai -8B, _COSO"i)‘*'YBVi4 -18B;

3.5.7. Couple résistant.

Ly = Z [R(ZBVi -c0s0; — Ygy, - sinOi) +Lgy, ] + Z[stj ]

i J

soit:
L, = Z[R,.((ZBVH B4z, 0742y, Bty ) cosh,..
"'_(YBVu 0+ Yoy, 0% + Yoy, 0+ Yev., ) . sinei) +1gy, -9] + Z[ISV,- 9]
J
Le couple résistant s'écrit: ) ' .
Ly =lg 0+l 07 +1g -0 +1,
avec:
Iy, = 2| Ri\Zsy, -c0s0,; ~Yav, -sinei)]
lg, = €080, —ygy -sinei)]
%

. ZBVi3 . COSGl —yBVB ° Sinel) +1Bvi ] +Z[13Vj]
J
)

+€os0; — vy, -sin@,; ]
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3.5.8. Ecriture des équations du mouvement

Le systeme d'équations régissant le comportement dynamique du compresseur s'écrit:

Ir-\'|'/:Kt(9—\|/)+c(9'~\]/)+LM
I,-6=K,(v-0)+c(y —9) +lg, -0+l 07 +1, -0+,
avec Ly =L (), Iy =13,(0), Ig, =1, (0), I, =15, (6) et 1y =1y (8).

Pour résoudre ce systéme de deux équations non linéaires du second ordre, nous pouvons le

transformer en un systéme de quatre équations non linéaires du premier ordre.

En effet, si nous posons:

oot
=1y
)
y=3
L\j/:g

nous aurons.
x=£
¢=9

Le systéme d'équation s'écrit donc:

L-¢=K,(E-9)+c(x-9)+L,,
I % :Kt(9_§)+c(9_X)+lR1.X+lRZ 7+l x g,
soit globalement:
E=x
L.c=K,(-8)+c(x—9)+L,,

§=c

Iod =K (98-8 +o(@ =)+ 1y i+lg, %% +lg, 2+,
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Le systeme d'équations non linéaires du premier ordre est résolu par une méthode numeérique de
type RUNGE-KUTTA et meéne a la détermination de £ ,%,9 et ¢ soit de 0, 0,y et . Les composantes
des torseurs d'actions sur les éléments de la chaine cinématique sont alors recalculées en fonction de ces

quatre parametres.

E=x
K I, —¢ 1 K 1

Tl Sy . By VR ML U N Y R
{ Iv _lRl Iv _IRl Iv _lR1 Iv _lRl Iv _lR1 Iv _IRI
S=¢

Kt C Kt C L

- EFy ey § - .M
\g r é Ir X r Irg Ir
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Apres avoir exposé les bases théoriques du modeéle de calcul, nous présentons le programme de
calcul et les résultats obtenus lors de la simulation du comportement dynamique du compresseur. Une

analyse de sensibilité aux différents parameétres de calcul est ensuite effectuée.

4. SIMULATION DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DU COMPRESSEUR

4.1 PROGRAMME DE CALCUL

Le programme est développé en langage FORTRAN sur calculateur HP9000 sous systéme
d'exploitation UNIX. Les calculs sont effectués en double précision.

Toutes les données sont entrées en tant que variables et sont saisies sur un fichier de données

directement exploité par le programme de calcul (figure 4.1).

trermERrARereaTeeeNLE terearee trereseerrerENk ANy treesteaResRTereane ssev | NOMBRE D'ANNEAUX ACTIFS .2 2 | o t 0. it
NOM DU FICHIER DE DCNNEES :2hx2t SURFACE EXT. D'UN ANNEAU __ (cm2): 6. | 6. | o. | o. i
COMMENTAIRES :HX bi etage ref=7be fonct. normal COEFF FROTTEMENT TIGE/GARNITURE L4 | 18 | o. | o. ||
srerasenenens ++ DONNEES -> VILEBREQUIN ###esssex rrrernraeerarn exerrersnreenss | scrzaes treesenss DONNEES -> PISTONS tresazszzasx EreraesaeaRErARETIRTRTRE werar
VITESSE DU VILEBREQUIN __ (tr/mm): 1000. MASSE DU PISTON (xg) : 10.91 | 19.25 | o. | o. ||
INERTIE DU VILEBREQUIN __ (Kg.m2): o.1s ] eerxenne suxeeen DONNEES -> SEGMENTS #essszzs P T L LTS LT T Erreaen
NOMBRE DE PALIERS LIGNE D'ARBRE _:3 COEFF FROTTEMENT CYLINDRE/PORTEUR: .18 | .18 | o, | o. ]
NOMBRE DE MANETONS VILEBREQUIN _ :2 NOMBRE DE SEGMENTS D'ETANCHEITE _:2 |2 |o lo Il
[ Palier de L.A.x=i== 1 sam=a= 2 cxmaes 3 mmm=m= 4 ==eaes 5 axe=s | SURFACE INT. DU SEGMENT ___fcm2): s50. | se. | 0. | o. ||
LONGUEUR DU PALIER (mm): 44. | 44 | 44. | ©o. | 6. | |COEFF FROTTEMENT CYLINDRE/SEGMENT: L4 | .18 | o. | o. [l
DIAMETRE DU PALIER (mmy: 70. | 70. | 7. | 0. | 0. | [ swteessasssesses DONNEES -> ACCOUPLEMENT #eassxsessssssesssessasssanes PR
EPAISSEUR FILM HUILE (mm) = .01 | .01 | oig| 0 | (<] | | TYPE (0:DIRECT/1:COURROIES) 10

............... Maneton = tmmmm 1 2 3 4 =asse | RIGIDITE TORSIONNELLE ___(N.m/rd): 33000.
ANGLE DE CALAGE DU MANETON _ (deg): 0. | 180. | 0. { 0. 1t | AMORTISSEMENT (N.m/rd/s) : 75.
RAYON DE MANIVELLE MANETON __ {mm) : 60. { 80. | 0. i 0. {1 | INERTIE ACC. COTE MOTEUR _(Kg.m2): .1

Areraseeeenenen DONNEES -> COMPRESSEUR tt#tsswssswntrsssaneessencesassesassenn | INERTIE ACC. COTE VILEBR _(Xg.m2): .1
ANGLE CALAGE EQUIPAGE MOBILE {deg): 0. i 160. | 0. | 0. || jRIGIDITE COURROIE (/mm) : 0.
NOM DU FICHIER *THERMO® :185hx_7b  |310hx_2b | | || | NOMBRE DE COURROIES 0

-------------- * DONNEES -> BIELLES *%% e exeesssee | GLISSEMENT COURROIES : 1.

LONGUEUR DE LA BIELLE (mm): 275, | 275. | 0 | 0. || | eErRTES MECANIQUES (Xw) : 0.
DISTANCE AXE DU BdB / C.D.G _(mm): 172. | 172. | 0 | 0. ||| swereerses sa2s% DONNEES -» VOLANT D'INERTIE #esttttssessanansrsesacanearnn P
INERTIE DE LA BIELLE {Xg.m2) : .064} .054| ] { 0. {1 | RATON PRIMITIF VOLANT INERTIE (mm) : 0.
MASSE DE LA BIELLE (Xg) : 4.45 | 4.45 | [ i 0. {1 | INERTIE DU VOLANT INERTIE (Kg.m2): 12.7

LONGUEUR DU PALIER T.d.B. __ (mm}: 38. | 38. | 0. | 0. I swxxtxzerevsewss DONNEES -> POULIE MOTRICE #*#twstsssssseasssznnrznasr * o
DIAMETRE DU PALIER T.d.B. ___ (mm) 70. | 70 0 | [N |] { RAYON PRIMITIF POULIE MOTRICE {mm) : 0.

EPAISSEUR FILM HUILE T.d.B. _(mm): .032] 032] o | 0. || | INERTIE POULIE MOTRICE __ (Kg.m2): 0.

LONGUEUR DU PALIER P.d.B. ___(mm) 45, | 45 | ° | T e sesszsx DONNEES -> MOTEUR »arséeasssssevesszsssany rexren rxmsrrararn B
DIAMETRE DU PALIER P.d.B. ___(mm) 48. | 48. | 0 | 0. || | NoM DU FICRIER *MOTEUR® (Demm.) _:knS_280m_c

EPAISSEUR FILM HUILE P.d.B. _{mm) 02 | 02 | 0 | 0. {| | PENTE CARACTERISTIQUE *MOTEUR® _ : -430.

----------- *++ DONNEES -> CROSSES arrvase seeerars += | ORDO. CARACTERISTIQUE °MOTEUR® _ :  10§.

MASSE DE LA CROSSE (kg} : 4.94 § 4.9¢ | 0. | 0. || | RENDEMENT DU MOTEUR : 0.92

SURFACE CROSSE/GLISSIERE __ {cm2}:  178. | 178. i 0. | 0. il tesearnenvsnss DONNEES -> DIVERS #44ewssasasntntnsasaseeennnsasnss Ereteasnuny
EPAISSEUR FILM HUILE CROSSE _(mm): o1 | o1 | o. | 0. || | VISCOSITE DYNAMIQUE HUILE (N/m2/s)}: 012

trexernweeseeer DONNEES -> TIGES tttstsssszsswdsnsnsvesne trrarreaRErIsany wxexs | ACCELERATION DE PESANTEUR _(m/s2): 9.81

MASSE DE LA TIGE (kg) : 3.55 | 3.55 | 0. | 0. I * Avssszsnay Arrare

Figure 4.1

La procédure de calcul consiste a mener la résolution du systéme d'équations afin d'obtenir les
valeurs des positions et vitesses angulaires 8, v, 6 et . Les valeurs des accélérations angulaires 6 et
W sont ensuite calculées par dérivation numérique et les sollicitations sont calculées selon les équations
présentées en 3.4. Les résultats sont stockés sur fichier pour exploitation graphique (voir figure 4.2).
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I cALcuL "QUASI-STATIQU!
(Calcul a vitesse constante)

O(t=y(t)=o

[PROGRAMME MODYNCO]

Initialisation des variables
Lecture des données
Transformation en MKSA
Lecture des fichiers "PRESSION"
Lecture du fichier "'MOTEUR"
Calculs préliminaires

[CALCUL DYNAMIQUE }

Calcul en phase
de démarrage
Conditions initiales :

0,=y,=0

8,=i4=0

initialisation manuelle
des calculs

Saisie de .
B3 ,W 5 By 5\

Saisie du pas de calcul At
Saisie de l'intervalle de temps de calcul T]

(Pourt=0,T )

Initialisation automatique des calculs
Calcul du couple résistant moyen
(pour estimation des vitesses initiales 6 ,,\y, )

Calcul de fa position initiale du rotor moteuryy,
(pour le couple moyen calculé)

1

I Saisie du pas de calcul At I

l Sauvegarde des conditions initiales

]__‘

Pour 6= 027

Mise en équations

RESOLUTION DU SYSTEME D'EQUATIONS
Construction de I'expression du couple résistant

Caicul du couple moteur (si démarrage)

Résolution numérique (méthode de Runge-Kutta

( Si convergence sur les conditions initiales )

our

NON

Recalcul des conditions initiales
par interpolation des résultats
du "tour” précédent a 6=2n

Calcul des accélérations angulaires
(Dérivation numérique)

Calcul des vitesses moyennes
Calcul de lirrégularité cyclique

CALCUL DES SOLLICITATIONS 3 partir de I'évolution de 6 et
Calcul des puissances et de I'erreur a postériori

Stockage et traitement graphique _J

Figure 4.2
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La résolution du systéme d'équations nécessite de fournir des conditions initiales aux grandeurs

calculées. Trois procédés d'initialisation du calcul ont été mis en place.

Les positions et vitesses angulaires initiales du vilebrequin et du rotor moteur peuvent étre
saisies "manuellement". Le choix de ce procédé mene a I'évolution des grandeurs calculées sur
l'intervalle de temps donné , pour le pas de calcul choisi. En fonction des valeurs initiales , les résultats
progressent vers une évolution stationnaire dont la période correspond a la vitesse moyenne de rotation

du compresseur ; les résultats convergent apres quelques tours du vilebrequin (figure 4.3).
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figure 4.3

Une procédure identique est utilisée pour le calcul en phase de démarrage, les conditions

initiales étant dans ce cas fixées a une valeur nulle.

D'autre part, une procédure de calcul "automatique" permet d'obtenir directement 1'évolution
des grandeurs calculées en fonctionnement stationnaire. Dans ce cas, les vitesses sont initialisées par
calcul a la valeur de la vitesse du moteur correspondant au couple résistant moyen (calculé pour une
vitesse constante) ; la position angulaire du vilebrequin est fixée a une valeur nulle et la position
angulaire du rotor moteur est initialisée a la valeur introduisant un couple, par déformation de la
trémsmission, égal au couple résistant moyen. Le calcul est effectué pour un tour complet du
vilebrequin. La convergence des résultats est alors vérifiée par comparaison des valeurs obtenues a 0°

et 360° ; si la différence dépasse la valeur du critére de convergence, un nouveau calcul est effectué.
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L'évolution de la pression dans les différents étages du compresseur est déterminée a l'aide du

modele thermodynamique (figure 4.4).
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4.2 SIMULATION DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE DU COMPRESSEUR

4.2.1 Résultats du calcul

Le tableau présenté figure 4.5 présente les différents résultats calculés par le programme.
L'ensemble des tracés relatifs a un calcul complet est présenté en annexe A. Les principaux résultats

permettant d'analyser le comportement dynamique du compresseur (vitesses du vilebrequin et du rotor

moteur - couple résistant et effort sur tige) sont présentés sur les figures 4.7 et 4.8.

Résultats CINEMATIQUES

Résultats DYNAMIQUES

cc
Accélération du ROTOR MOTEUR
Vitesses Moyennes
Vitesse du PISTON
Accélération du PISTON
Vitesse du CdG de /a bielle Y
Vitesse du CdG de /a bielle Z
Accélération du CdG de /a bielle Y
Accélération du CdG de la bielle Z
Position angulaire de la BIELLE
Vitesse angulaire de la BIELLE
Accélération angulaire de la BIELLE
Déformation de la transmission (statique)
Déformation de la transmission (dynamique)
Erreur Globale

Pour un pas de calcul de 10-5 seconde, l'erreur globale commise reste inférieure a 0.3%. Sur le
calculateur utilisé (HP9000-425), le temps de calcul pour 7 itérations est d'environ 90 secondes. Les

différents calculs complémentaires effectués (irrégularité cyclique - puissances) sont présentés sur la

figure 4.6.

TEMPS DE CALCUL {s) = 83.12

RESULTATS

Erreur globale MAXI (%) .346
Vitesse moyenne du VILEBREQUIN (rd/s) __ 103.187
Vitesse moyenne du ROTOR MOTEUR (rd/s) __ 103.187
Ecart angulaire MAXI de l'accouplement __ 1.564
Irregularite cyclique VILEBREQUIN 1.145E-02
Irregularite cyclique ROTOR MOTEUR 5.222E-03

Couple MOTEUR

Force de PRESSION

Force de frottement du CYLINDRE surle PISTON

Force du PISTON sur la TIGE

Force de la TIGE surla CROSSE

Force frottement de la GLISSIERE surla CROSSE

Force de la CROSSE sur la GLISSIERE

Force de la CROSSE sur la BIELLE (suivant Y)

Force de la CROSSE sur la BIELLE (suivant Z)

Force de la BIELLE sur le VILEBREQUIN (suivant Y)

Force de la BIELLE sur le VILEBREQUIN(suivant Z)

Couple de frottement de la BIELLE sur le VILEBREQUIN.

Couple de frottement de la CROSSE surla BIELLE

Force de la CROSSE sur la BIELLE (suivant Y - Rep. Bielle)

Force de la CROSSE surla BIELLE (suivant Z - Rep. Bielle)

Force du VILEBREQUIN sur la BIELLE (suivant Y - Rep. Bielle)

Force du VILEBREQUIN sur la BIELLE (suivant Z - Rep. Bielle)
le VILEBREQUIN

Effort sur Bielle CALCULE
Effort sur Tige Calcule MAXI

Figure 4.5

. PUISSANCE PERDUE PAR FROTTEMENTS

Paliers de L.A. (Kw) | .1515 | .1515 | .0841 |
Paliers de TdB (Kw) | .0419 | .0419 |
Paliers de PdB {Kw) | .0006 | .0006 |
Crosse-Glissiere {Kw) | .4135 | .4135 |

| [

Segments+Garnitures (Kw) [3.8632 | .639%

. PUISSANCE CONSOMMEE
Compression {Kw) | 36.534 |
TOTALE Compression (Kw) | 74.522 |
TOTALE Frottements (Kw) | 5.802 1
TOTALE Vilebrequin (Kw) | 80.324 |
TOTALE Arbre Moteur (Kw) | 81.128 |
TOTALE MOTEUR (Kw) | 88.182 |

Figure 4.6
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MODYNCO 301 (28-Apr—83 11:53.48)
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Figure 4.8"

* Remarque : Les résultats relatifs aux sollicitations sont représentés dans le repére local (sauf spécification contraire).
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L'étude de I'évolution instationnaire des vitesses lors de la phase de démarrage nécessite de
prendre en compte I'évolution quasi-statique du couple moteur (figure 4.9).

Caracteristigue COUPRPLE/VITESSE
MOTEUR SCHORCH KNS 280M CB 1000tr/mn SOKW

2000, [ =
3 C 3
§m = E
F oo srez . ]

a PSRRI FURNTUEETICTR IR TRAT] FRUURCRURI AN RUTRN TN ITUNYRNTRI ANTTERTATI INNTREVETE FUNTRURRTA ENTRUTATTN

100. 200. 30a. 400. 500, [_[--X 700, 200. 00,
Vitesse (tr/mm
Figure 4.9

L'évolution de vitesse obtenue permet de connaitre le temps de démarrage du compresseur, et
de vérifier que le réglage de la temporisation du passage du cablage "étoiie" au céblage "triangle" est
correct (figure 4.10).

= Compresseur HX 310/485
————— LI 1Y 7/ Simulntion 7 Vitssss angulimire du ROTOR MOTELR
2hwxPt 7 Simulation 7 Vitasss anguleire du VILEBREGUIN
Wmmwmlvllvrv'lvvlvlvlv|l| LI I O B = |
100.0 M b
90.00 — —
a80.00 P -
70.00 — —
Eeo,oo — —
aaooo — -
S E .
40.00 - —
30.0Q — —
20.00 - —
- .
E .
10.00 — -
o.
........ [T TR FPETETEY PN TS TN IV TN Tl ISV T S FUT VTN
Q. 1.000 3.000 5.000 7.000
Temps (s)

Figure 4.10
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4.2.2 Influence de la prise en compte de la fluctuation de vitesse

Dans le cas d'un fonctionnement normal du compresseur (irrégularité cyclique proche de 1%),

les résultats obtenus en considérant une vitesse constante (calcul "quasi-statique") sont trés proches des
résultats obtenus par le modele dynamique. Seule une diminution locale, de l'ordre de 1.5%, est
observée par rapport au couple résistant et a l'effort sur tige calculés en prenant en compte les
fluctuations de vitesse.

Cette diminution d'amplitude est localisée au maximum de I'évolution de I'effort sur tige et du
couple résistant. En effet, lorsque le couple résistant atteint son amplitude maximale, la vitesse du
vilebrequin atteint sa valeur minimale, diminuant ainsi l'accélération angulaire et donc I'effort alternatif
inertiel.

4.2.3 Influence de la décomposition de l'inertie de la bielle

Les calculs de sollicitations généralement pratiqués dans l'industrie sont basés sur une
hypothése simplificatrice pour le calcul des forces d'inertie de la bielle (décomposition de la bielle en
une masse en mouvement alternatif et une masse en mouvement rotatif [2]). Le modéle de calcul
dynamique est basé sur la prise en compte de l'inertie réelle de la bielle. Toutefois, les bielles des
compresseurs étudiés sont congues de fagon a constituer au mieux des pendules réversibles ; la
décomposition effectuée conduit donc a une bielle dynamiquement équivalente. La comparaison des
deux types de résultats meéne effectivement a un écart négligeable. Différents calculs menés avec une
modifications de la position du centre de gravité montrent que l'on atteint des écarts non négligeables,

mais ceux ci n'affectent pas la valeur du maximum de ['évolution du couple résistant.

4.2.4 Influence de la prise en compte des frottements

La prise en compte des phénoménes de frottement au sein du compresseur meéne a une
augmentation globale non négligeable de l'effort sur tige, et donc du couple résistant. Pour des
caractéristiques de frottement correspondant a des matériaux couramment utilisés, les valeurs calculées
augmentent localement jusqu'a 9% ; pour le cas étudié, l'amplitude maximale des sollicitations

augmente de prés de 4% (figure 4.11).

Les frottements peuvent donc mener a des variations non négligeables des sollicitations internes

du compresseur.
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Figu 11

* Remarque : La variation brusque observée sur le tracé de I'effort sur tige correspond a I'inversion du sens de déplacement du piston lors du passage aux

points morts du cycle.
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4.2.5 Influence de l'inertie du volant

Le volant d'inertie a pour rdle de limiter la fluctuation de vitesse induite par l'irrégularité du
couple résistant propre au mécanisme de compression. Le modéle de calcul permet de simuler le
comportement du compresseur pour différentes valeurs du moment d'inertie du volant. La figure 4.12
présente la fluctuation de vitesse pour des inerties égales a la valeur optimale, au tiers de la valeur
optimale et au dixiéme de la valeur optimale.

T Compresseur HX 310/185

-——2hx2t_1n2 ~ Gimulatian # Viteass angulairs du VILEBREQLIIN
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figure 4.12

Le tableau présenté figure 4.13 donne les valeurs des irrégularités cycliques du moteur et du
vilebrequin obtenues pour les trois cas de calcul.

Irrégularité Irrégularité Ecart relatif a un
vilebrequin Moteur calcul quasi-statique
| =12.7 kg.m? 1.14 % 52 % -
I/3 3.74 % 1.88 % +1%
I/10 12.62 % 4.54 % +10%
Figure 4.13

La diminution du moment d'inertie du volant méne a une augmentation de l'irrégularité cyclique
du vilebrequin et de celle du rotor moteur par 'intermédiaire de la transmission. Le modele dynamique
permet de traduire directement la valeur de ces irrégularités, par observation de l'évolution des

vitesses.
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La valeur de l'irrégularité cyclique peut aussi étre calculée a partir de l'évolution du couple
résistant, en exprimant le théoréme de ['énergie cinétique [2]. Le calcul du couple résistant basé sur une
formulation "quasi-statique" permet donc d'obtenir une valeur de l'irrégularité cyclique. Toutefois, la
valeur obtenue n'est correcte que si l'irrégularité calculée reste suffisamment faible pour ne pas
modifier 'évolution de l'accélération des masses alternatives. Dans le cas contraire, le couple résistant
calculé sans prendre en compte la fluctuation de vitesse n'est pas correct et l'irrégularité calculée est
sous estimée (figure 4.13). Dans l'industrie, cette valeur est généralement déterminée a partir d'un
calcul "quasi-statique" ; la valeur obtenue ne peut donc étre considérée comme correcte que si elle reste
faible (de l'ordre de 1 a 2 %).

La figure 4.14 présente 1'évolution de 'accélération des masses alternatives résultant des calculs

menés pour les différentes valeurs d'inerties, ainsi que 1'évolution du couple résistant.
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4.2.6 Influence de la caractéristique du couple moteur

Le couple moteur est caractérisé par une évolution linéaire fonction de la vitesse du rotor. Pour
un cas de fonctionnement du compresseur tel que la fréquence d'excitation de la ligne d'arbre soit
suffisamment ¢loignée de sa fréquence propre, la pente de I'évolution du couple moteur n'a que peu
d'influence sur le fonctionnement du compresseur ; seule la fluctuation de vitesse du moteur est

influencée par ce parametre.

Toutefois, lorsque la pente diminue fortement, de fagon a ce que le couple moteur atteigne une
évolution constante, le comportement global du modeéle de calcul est modifié. En effet, le fait de
considérer I'évolution du couple comme fonction linéaire de la vitesse du moteur équivaut a introduire

un amortissement dans l'équation du mouvement du rotor moteur (considérant ici I'amortissement de la

transmission comme négligeable) :

LJ+K(w-8)=Cp=Crg+Cpy V.

La pente de I'évolution du couple étant négative, 1'équation du mouvement du rotor n'est pas
conservative. Les oscillations libres du mécanisme sont donc amorties et la solution est constituée des
seules oscillations forcées. Les grandeurs calculées sont consituées de la superposition des réponses aux
différents harmoniques et leurs évolutions sont donc stationnaires. Dans le cas ou le couple est
constant, les oscillations libres du mécanisme viennent se superposer aux oscillations forcées. La
présence d'une composante de fréquence non accordée a la fréquence de rotation du compresseur dans
la solution de 1'équation mene a une évolution instationnaire des grandeurs calculées, d'autant plus que
le fréquence propre du mécanisme est proche des fréquences d'excitation. La figure 4.15 présente
l'évolution des vitesses du vilebrequin et du moteur pour une fréquence propre de la ligne d'arbre de
23Hz, la fréquence principale composant le couple résistant étant de 32 Hz (harmonique 2).

Fosgersison de rematats Compresseur‘ H>< 310/185
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107.0
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S T T e

Figure 4.15
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4.2.7 Influence de la rigidité de la transmission

Lors de la conception des machines, 1'élément de transmission de mouvement entre moteur et
compresseur est choisi de fagon a ne pas engendrer de phénomene de résonance dans le mécanisme.
Une analyse torsionnelle linéarisée de la ligne d'arbre est menée a cette fin, et permet de vérifier que
la fréquence propre est suffisamment éloignée des fréquences d'excitation.

Dans le cas ou le couple moteur est considéré comme fonction linéaire de la vitesse du rotor,
le modele de calcul permet de quantifier 1'augmentation de 1'amplitude des oscillations de vitesse
pour différentes valeurs de rigidité. Quatre calculs sont menés pour des rigidités conduisant a des
fréquences propres correspondant a 1'harmonique 1 (16 Hz), a 1'harmonique 2 (composante majeure
du couple résistant), a 1'harmonique 8 ainsi qu'a une fréquence de 23 Hz (figure 4.16).
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Dans ces conditions, il apparait que la vitesse du vilebrequin reste globalement inchangée
(fluctuation proche de 1%). La vitesse du moteur voit son allure modifiée en fonction des différentes
fréquences sur lesquelles les réponses viennent s'accorder. Pour un fonctionnement en résonance sur
I'harmonique 2, la fluctuation de vitesse du moteur voit son amplitude passer de 1 % a 2.5 %, cet
harmonique correspondant a la composante principale du couple résistant. Cette augmentation
d'amplitude diminue lorsque l'amortissement introduit augmente, soit lorsque la pente de la
caractéristique du couple moteur augmente. L'amortissement propre a la transmission n'a dans ce
cas d'influence que s'il rev€t des valeurs importantes relativement a la pente de la caractéristique du
couple.

Les mémes calculs effectués en considérant le couple moteur comme constant ménent a des
résultats différents. Dans ce cas, seul 1'amortissement propre a la transmission permet d'atténuer les
oscillations de vitesse. Cet amortissement étant localisé différemment dans le mécanisme, les
vitesses du vilebrequin et du rotor moteur seront toutes deux affectées par les phénoménes de
résonance. Pour un fonctionnement en résonance sur l'harmonique 2, la fluctuation de vitesse du
moteur voit son amplitude passer de 1 % & plus de 8 % et la fluctuation de vitesse du vilebrequin
voit son amplitude passer de 1 % a prés de 2 % (pour un amortissement de 50 Nm/rd/s).

4.3 LIMITES DU MODELE DE CALCUL

Lors de la mise en équations du probléme, l'influence de la fluctuation de vitesse sur le calcul
thermodynamique n'a pas été prise en compte (HY). Lorsque les oscillations de vitesse du vilebrequin
sont importantes, la vitesse linéaire du piston ainsi que les forces de pressions voient leurs évolutions
modifiées. Lorsque l'on atteint des valeurs d'irrégularité cyclique importantes, les modifications subies
par le couple résistant se reportent sur l'irrégularité cyclique ; l'allure de cette modification n'est pas
prévisible car la composition des forces de pression et des forces d'inertie est fonction de nombreux
paramétres liés a la géométrie, a la thermodynamique et au type de processus de compression.
Toutefois, la variation de vitesse reste trés peu sensible pour des valeurs d'irrégularité cyclique restant

inférieures a 5%.

Au dela des différent parametres du calcul, deux phénomeénes peuvent avoir une influence sur le
comportement dynamique du compresseur. D'une part, les jeux fonctionnels aux liaisons mécaniques
peuvent engendrer des modifications de la cinématique du mécanisme. D'autre part, les sollicitations

internes peuvent générent des déformations élastiques de la structure interne et externe au compresseur.
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L'étude de l'influence des jeux fonctionnels sur le comportement dynamique du compresseur
nécessite de prendre en compte des degrés de liberté supplémentaires au niveau des principales liaisons
mécaniques. Une telle modification du modéle de calcul méne & un processus itératif de calcul trés
lourd, mettant en jeu différents modeles de calcul du comportement dynamique des liaisons, et dont la
convergence risque d'étre délicate a obtenir. Nous nous somme donc limités a I'étude des ordres de
grandeurs auxquels ces phénomenes peuvent mener. L'annexe B présente un modéle de calcul du
comportement dynamique des paliers et I'annexe C présente un modele de calcul de la cinématique du
compresseur prenant en compte les jeux de fonctionnement aux paliers de bielle. Les résultats obtenus

montrent que les jeux fonctionnels ne modifient pas le comportement dynamique du compresseur.

Les déformations élastiques peuvent mener a des modifications du comportement du
compresseur a deux niveaux. Les sollicitations internes ménent & des déformations dont les ordres de
grandeur sont tres faibles devant la valeur des jeux fonctionnels ; la cinématique du mécanisme reste
donc peu sensible a ce phénomene. Les sollicitations internes résiduelles (non équilibrées par les forces
de compression) se reportent au niveau de la structure du compresseur par l'intermédiaire du
vilebrequin et du béti. Ces sollicitations engendrent des vibrations ; la cinématique d'ensemble de la
machine vient donc se superposer a la cinématique interne. Les valeurs en jeu restent toutefois bien
inférieures a celles mises en jeu par le systéme bielle manivelle (pour une vibration axiale de 20mmys a
16Hz, l'accélération des masses alternatives peut voir sa valeur augmenter de 200mm/s?, soit de 0.25%).
Pour un fonctionnement normal de la machine, les phénomenes liés aux déformations élastiques ne
modifient pas le comportement dynamique du compresseur.

4.4 CONCLUSIONS

Le modéle de calcul développé lors de cette étude permet de quantifier l'influence des différents

parameétres qui régissent le comportement de la machine.

La formulation dynamique du probléme permet de mettre en évidence les effets de l'influence
de l'inertie , de la caractéristique du moteur et de la rigidité de la transmission sur la fluctuation de
vitesse et sur les sollicitations. Le modéle de calcul mene a une approche plus précise et plus compléte
que lors d'une formulation "quasi-statique" du probléme pour laquelle les équations du mouvement sont

linéarisées.

Indépendamment des aspects dynamiques, la prise en compte des phénomenes de frottement est
nécessaire pour obtenir une estimation plus précise des sollicitations.

Les phénomeénes liés aux jeux fonctionnels et aux déformations élastiques, écartés lors de cette
étude, ne ménent qu'a des variations peu sensibles des résultats.
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L'objectif de cette derni¢re phase de I'étude consiste a valider expérimentalement les résultats
obtenus par calcul, et parallélement a valider les différents modeéles utilisés pour caractériser les

éléments de la chaine cinématique.

5. VERIFICATION EXPERIMENTALE DU MODELE DE CALCUL

5.1 LE DISPOSITIF EXPERIMENTAL

5.1.1 Les grandeurs mesurées

Les différents termes mis en jeu dans le systtme d'équations décrivant le comportement

dynamique de la machine peuvent étre regroupés suivant la classification suivante :

e les termes liés aux caractéristiques géométriques, cinétiques et mécaniques
e les termes li€s aux caractéristiques cinématiques

e les termes liés aux sollicitations extérieures.

Les termes liés aux caractéristiques géométriques et cinétiques sont essentiellement les
dimensions, masses et inerties des ¢éléments de la chalne cinématique ainsi que la rigidité de
l'accouplement et les coefficients de frottement. Ces parametres sont déterminés par lecture des plans
de conception ou par consultation de documentations techniques. Dans le cadre de cette étude, ces

parameétres sont considérés comme constants.

Les termes liés aux caractéristiques cinématiques sont les positions angulaires du moteur et du
vilebrequin, ainsi que leur évolution dans le temps (vitesse et accélération). Ces deux degrés de liberté
régissent I'ensemble du comportement du mécanisme (sollicitations inertielles et sollicitations internes,
évolution du mouvement...). Ces termes ne sont pas des paramétres ; ils constituent les inconnues du

modele de calcul.

Les termes liés aux sollicitations extérieures sont les forces de pression et le couple moteur.
L'évolution de la pression peut étre décrite a partir de la vitesse du vilebrequin (modéle
thermodynamique de la cellule de compression) mais, le procédé de calcul étant itératif, ces termes
sont évalués de fagon extérieure au modele de calcul, selon l'hypothése H® du paragraphe 3.5.2.
L'évolution du couple moteur peut étre directement décrite a partir de la vitesse du moteur, selon
I'hypothése H10 du paragraphe 3.5.3.
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En conséquence, il apparait que seule une vérification expérimentale des deux degrés de liberté
principaux du mécanisme, en tant que seules inconnues du modele de calcul, suffit pour valider les
résultats. Toutefois, certains phénoménes li€s a la compression, tels que les pulsations de pression ou
les vibrations des clapets, ne peuvent étre rigoureusement modélisés par le calcul thermodynamique.
Afin d'éviter d'introduire une erreur sur les valeurs de pression, la mesure de I'évolution des pressions

dans les différentes cellules de compression de la machine est effectuée lors de l'expérimentation.

Deux type de mesures sont donc effectuées lors de cette manipulation ; la mesure des vitesses
instantanées sur l'arbre moteur et sur le vilebrequin et la mesure des pressions sur les différents effets
de compression. D'autre part, la puissance consommée par la machine est mesurée de fagon a pouvoir

vérifier les résultats liés aux pertes mécaniques.

5.1.2 Machine testée

Le compresseur sur lequel la manipulation est menée est du type 2HX2T-310/185. I s'agit d'un
compresseur bi-étagé comportant deux lignes de compression disposées a plat (flat-twin). Sa puissance
est de 90 kW pour une vitesse de 1000 tr/mn , pour une pression de refoulement de 7 bars effectifs et
un débit de 780 Nmb3/h. Il est entrainé par un moteur tournant & 1500 tr/mn par l'intermédiaire d'une

transmission par courroies.

Compresseur 2HX2T-310/185
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5.1.3 Dispositif expérimental

Dispositif expérimental

Huit voies de mesure sont installées sur la machine; quatre pour les mesures de vitesse :

e vitesse instantanée vilebrequin
e vitesse instantanée moteur
e top-tour vilebrequin (pour synchronisation et pour calcul de la vitesse moyenne par tour)

e top-tour moteur (pour calcul de la vitesse moyenne par tour)
et quatre pour les mesures de pression :

e pression 1¢ étage (BP) effet avant (AV)

e pression 1¢ étage (BP) effet arriere (AR)

e pression 2i¢me étage (HP) effet avant (AV)
e pression 2i¢me étage (HP) effet arriére (AR).

Les mesures de vitesse et top-tour sont effectuées a partir de codeurs incrémentaux reliés a
l'arbre moteur et au vilebrequin. Ces capteurs sont alimentés par une tension stabilisée ; ils générent un
signal de type "carré" représentatif de la vitesse de passage d'un faisceau de raies opaques devant un
rayon lumineux. Ce signal est ensuite traité par un programme de calcul numérique pour obtenir la

valeur de la vitesse instantanée du rotor.
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Les mesures de pression sont effectuées a partir de capteurs a jauge de contrainte installés sur
les différents cylindres. Ces capteurs sont connectés a une électronique permettant l'alimentation du
pont de mesure ainsi que la calibration et l'amplification du signal directement représentatif de
I'évolution de la pression.

Les signaux issus des 8 voies de mesure sont digitalisés par une centrale d'acquisition (a une
cadence maximum de 460 Kech/s) pilotée par un calculateur HP9000/330, l'ensemble étant géré par le
logiciel de mesure LMS (voir figure 5.1).

Lors de l'acquisition, chacune des 8 voies est échantillonnée successivement et les résultats sont

stockés sur fichier pour traitement ultérieur.

Parallélement, la puissance consommée par le moteur est mesurée a l'aide d'un analyseur de
puissance électrique et la pression atmosphérique est relevée afin de pouvoir déterminer la pression
absolue régnant dans les différents étages de compression.

5.1.4 Plan de mesure

Différents cas de fonctionnement sont étudiés afin de vérifier la fiabilité du modéle vis a vis de

plusieurs cas de charge du compresseur.

Pr=7be | Fonctionnement normal (100%) - Refoulement a 7 bars effectifs
Pr=6be | Fonctionnement normal (100%) - Refoulement a 6 bars effectifs
Pr=5be | Fonctionnement normal (100%) - Refoulement a 5 bars effectifs
50% Pr=7be AV/AV| Fonctionnement 50% - Clapets BP_AR et HP_AR ouverts - Refoulement & 7 bars effectifs
50% Pr=7Tbe AV/AR | Fonctionnement 50% - Clapets BP_AV et HP_AR ouverts - Refoulement 4 7 bars effectifs
Pr=0be | Fonctionnement normal (100%) - Refoulement a 0 bars effectifs (vanne de refoulement ouverte)

Pour étudier les cas de fonctionnement transitoire de la machine :

Démarrage | Démarrage en fonctionnement normal - Tempo 4 4 s

Démarrage_At=10s| Démarrage en fonctionnement normal - Tempo 4 8 s

Démarrage SC| Démarrage en fonctionnement sans clapets - Tempo a 4 s

* 142 T B z . by 42 s » . .
Ces mesures ont été invalidées suite a une détérioration du codeur vilebrequin.
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5.2 MESURE DES PRESSIONS

5.2.1 Implantation des capteurs

Implantation des capteurs sur cylindre BP

Les capteurs utilisés sont des capteurs ENTRAN type EPXM-MS5HT haute température ayant
une étendue de mesure de 10 bars pour le cylindre basse pression et de 15 bars pour le cylindre haute
pression. La membrane du capteur est reliée a la chambre de compression par l'intermédiaire d'un trou
percé au travers d'un des clapets de refoulement de chaque effet de compression. Le corps du capteur
est relié a l'extérieur par l'intermédiaire d'un tube entretoise traversant le couvercle de clapet et serré

par un contre-écrou (figure 5.2).

Afin de compenser la montée en température du capteur lors du fonctionnement du
compresseur, il est nécessaire d'étalonner le capteur pour chaque cas de fonctionnement. Pour cela, le
capteur est amené a température, puis la machine étant arrétée, le cylindre est mis a la pression

ambiante et le zéro du pont de mesure est réajusté.

La fréquence de résonance de la colonne d'air dans le conduit reliant le capteur au cylindre reste
suffisamment élevée relativement & la fréquence du phénoméne mesuré. Les calculs montrent que
l'erreur commise reste inférieure & 1% pour les fréquences supérieures & 180 Hz, soit une fréquence
proche de I'harmonique 12 de la fréquence de rotation du compresseur.
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5.2.2 Mesures brutes

Les signaux issus des quatre voies de pression sont mémorisés sur fichiers. Chaque acquisition
comporte les informations mesurées sur une période de 1.27 secondes, soit environ 20 tours du
vilebrequin (figure 5.3). Le déclenchement fourni par le codeur monté sur le vilebrequin permet de

"caler" les mesures relativement a la position angulaire du vilebrequin.
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5.2.3 Diagrammes de pression

Le traitement de ces signaux consiste a transformer le signal électrique mesuré en valeur de
pression absolue, a partir de la valeur de la sensibilité réglée sur le conditionneur et de la valeur de la
pression atmosphérique mesurée lors de l'essai (figure 5.4). Les résultats sont ensuite moyennés sur

chaque tour et stockés sur fichiers de fagon & pouvoir étre injectés dans le modéle de calcul.
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Fem saoouo-tzga:n-za,m_nﬂqg- aS.MWuomm 100% - Pref=5 be -1
F =
- 4 A -
7.000 — G 7 R -1
C . y -
- i \ -
an0a - y N - “-:
F : N4
- ’ \ Ry
= + \ I3 -
a000 - / N —
B - . . .
L 7 N / 1
5 L ‘ v ! 4
Lo i v ! -
4.000 — V \ ’ -
z C o \ ]
o B . ..
S VNN
anco = / —
O Ao 8 / b
E et SN ]
oo\ 7 -
2000 - i —
N P -
- P .
oo /// -
1800 e Predeion FEAY e J -
= ——v.-dsgn WA T T -
C n n 1 1 1 he |
o 90.00 180.0 z70.0 3s0.0
Position Vilebrequin (deg

Figure 5.4

Ces résultats peuvent étre exploités sous forme de diagramme pression-volume (figure 5.5),

connaissant la géométrie du cylindre ou la pression est mesurée (course, diamétre et espace mort).
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5.3 MESURE DES VITESSES

5.3.1 Principe de mesure de vitesse

5.3.1.1 Implantation des capteurs

Les capteurs utilisés sont des codeurs optique SICOD type E8H. Le codeur relié a 1'arbre
moteur génére 250 impulsions par tour (résolution 1,44°). Il est reli¢ a l'extrémité de l'arbre moteur par
l'intermédiaire d'un accouplement flexible permettant un léger désalignement. Le corps du codeur est

monté sur un flasque rapporté sur le carter du moteur (figure 5.6).

ARBRE MOTEUR

CODEUR

Montage du codeur sur l'arbre moteur
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Le codeur reli¢ au vilebrequin génére 360 impulsions par tour (résolution 1°). Il est relié au
vilebrequin par l'intermédiaire d'un axe rapporté sur l'extrémité du vilebrequin et d'un accouplement
flexible. Le corps du codeur est monté sur une plaque dont la position peut étre réglée par rapport au
fer support soud¢ sur le chassis (figure 5.7). La position angulaire du codeur est "calée" de fagon a ce

que le signal top-tour généré corresponde au point mort haut du piston (position 0° du vilebrequin).

LODEUR
.

Figure 5.7

Implantation du codeur sur le vilebrequin
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5.3.1.2 Calcul de la vitesse de rotation instantanée

Une source de lumiére dirigée vers une cellule photoélectrique génére un signal électrique. Ce
signal fluctue car la source de lumiére est interrompue par un faisceau de raies opaques disposées sur

un disque relié a 'arbre en rotation. Le nombre de raies fixe la résolution du capteur.

Le signal généré est théoriquement un signal carré, mais dans la pratique, il revét une allure
sinusoidale. Sur une période de rotation de I'arbre, chaque raie génére une impulsion dont la période est
fonction de la vitesse de son passage, donc de la vitesse de rotation a cet instant. Ce signal ne reflete pas
directement 1'évolution de la vitesse de rotation de l'arbre, il est donc nécessaire de le soumettre a un

traitement numeérique.

L'information liée a la vitesse réside dans la période de chaque impulsion contenue dans le
signal. Le traitement consiste donc a mesurer la valeur de ces périodes successives. Pour cela, les
différents échantillons de l'acquisition sont scrutés pour distinguer les limites des différentes
impulsions. La fréquence d'échantillonnage n'étant pas infinie, les échantillons ne peuvent pas coincider
avec les bornes de l'impulsion. Il faut donc mener une interpolation linéaire entre deux échantillons
situés de part et d'autre d'un franchissement de la valeur moyenne du signal, afin d'approcher au mieux

la valeur de la durée de l'impulsion.

Impulsion n°® k
Al

Ty

E‘ At

N\ F .

i+1

t1 t2 t3

Figure 5.8



MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF 91

Vérification expérimentale du modéle de calcul

Sur la figure 5.8, le calcul de la période d'une impulsion est basé sur un franchissement entre
une valeur "plus basse" et une valeur "plus haute" que la valeur moyenne (franchissement bas-haut).
Connaissant la valeur E(i) correspondant a chaque échantillon i, la valeur de la période T} s'exprime

comme .

E(i+1)
E(i+1)-E(i)

Tk=t1+t2+t3:{ +(j-i-1)+

E(j+1) }.At

E(j)-E(j+1)

La valeur de la vitesse moyenne correspondant a l'impulsion k s'exprime alors en fonction de la

résolution d'une raie A6, :

L avec A8, = —21———
Ty I Nombrederaies

La méme méthode peut étre appliquée en basant le calcul des périodes des impulsion sur un
franchissement de la valeur moyenne dans le sens "haut-bas". Il devient alors possible d'affiner le
résultat en faisant une moyenne des résultats des deux types de méthode, ce qui équivaut en quelque

sorte a augmenter fictivement la résolution du codeur.

Pour obtenir des résultats corrects, la fréquence d'échantillonnage doit étre supérieure a 4 fois la
fréquence maximum du signal brut, afin d'acquérir au moins quatre échantillons par impulsion et de
pouvoir ainsi décrire correctement le signal de type sinus. Dans notre cas, pour un codeur qui génére
250 impulsions par tour et pour une vitesse maxi de 1500 tr/mn du moteur, la fréquence mini

d'échantillonnage doit étre au minimum de :

f, Z4~250~%(-)-=25KHZ

Au vu de la capacit¢ de la centrale d'acquisition, nous avons choisi une fréquence
d'échantillonnage de 58 KHz, ce qui correspond a une moyenne de 10 acquisitions par impulsion. Les
mesures étant effectuées sur une durée correspondant a plusieurs tours du vilebrequin, cette cadence
d'échantillonnage élevée nécessite une grande capacité de stockage (dans notre cas, 80000 échantillons

par acquisition pour 20 tours du vilebrequin).

La méme méthode sera appliquée pour le calcul de la vitesse moyenne par tour dans le cas du
démarrage du compresseur. Dans ce cas le signal brut de départ est issu des voies de type "top-tour" et
ne comporte donc qu'une "impulsion" par tour (la phase de démarrage dure approximativement 8s ; la
mesure de la vitesse instantanée, nécessitant une fréquence d'échantillonnage élevée, méne a un

dépassement des capacités de la centrale d'acquisition).
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5.3.2 Mesure de la vitesse instantanée du moteur

Le signal issu du codeur reli¢ a l'arbre moteur fluctue entre les valeurs 0 et 5 Volts (figure 5.9).
Comme pour les mesures de pression, les signaux sont calés relativement a la position angulaire du
vilebrequin (sur la figure 5.9, le trait vertical pointillé représente le passage au point mort haut du
compresseur).

Pulse-Mot
HX 310-185 / Sbe-i.gat
Fa= SB00OKHZIPatn=7485.0mm-gl=e 85 OKWF orctionrenent 100% - Pref=S be -1
s.000 ol T T T T T T T T T T T T T T

E

sl bogionn

2000

SIGNAL (V)

2,000

1= | fwrood
INI= \Toooodl-o1

Teros (5)

Figure 5.9

Aprés traitement, nous obtenons un signal d'allure sinusoidale, dont la période correspond a la
fréquence de rotation du compresseur. La figure 5.10 représente 1'évolution du signal traité avec
utilisation de la résolution maximale du codeur (250 raies et moyenne des deux méthodes de traitement,

soit une résolution de 0.72°).

= - Vitesse Moteur
HX 310-185 / Sbe—-1i.dat
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Temps (& (Resolution= .79

Figure 5.10
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Le signal comporte certaines discontinuités dues aux parasites (proximité du moteur). toutefois,
le signal est parfaitement répétitif ; la figure 5.11 représente la superposition des résultats pour 5 tours
successifs du vilebrequin.

freoires walcitans MY

Vitesse Moteur

HX 310-185 / Sbe-i.dat
DOKHZIPatm=745.0mmHglP= 85 0KwWFonationnament 100% - Praf=S be -1

1510

Temps (8) (Resolutior= .79

Figure 5.11

Pour comparaison avec le calcul, il est nécessaire de lisser ces résultats. Deux méthodes sont
possibles pour extraire les différents bruits de la mesure. En effectuant une moyenne synchrone des
résultats sur 20 tours successifs d'une méme acquisition (tracé "Sans lissage" sur la figure 5.12), le bruit
de mesure est fortement atténué. Le résultat peut encore étre amélioré en diminuant fictivement la
résolution du codeur (soit en calculant la période sur plusieurs impulsions successives) et en effectuant

une moyenne synchrone (figures 5.13 et 5.14).

[Lomage da 1s Moy coe Mes MOV | 2HW

Vitesse Moteur
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Figure 5.12



MODELISATION DYNAMIQUE D'UN COMPRESSEUR ALTERNATIF 94

Vérification expérimentale du modéle de calcul

s . T — -
Vitesse Moteur e — Vitesse Moteur ]
HX 310-185 / Sbe-i.dat - - -
i&’ 56000KHZID‘BLM=745.0INON*‘ Bﬁ.OKMFU‘C{‘JGﬂMmT. XODI‘ - Pragfzs DQ‘ -1 Fa= 5EOOUKN?FQLM1745>.(OM"33'-‘*9= g?iwémfgfnéng? thO! - Pref=%5 be -1
: 2 ‘ : ! . :

1550 1880

1540

VITESSE fa8)
a
3
o
VITESSE (s

1s3.0 1830

MaxI- 1msoel
MINI= 182.807

axie 13momE
MINI= 182470

I L L

o Ty ocoe-ot Soooe-on aooae o sooceot o Sooos-or Zocoeo1 e provee soono1
Temps (3) (Mazclution=7.2% Terpx (s) (Rasclution=72%
Figure 5.13 Figure 5.14

Une autre méthode permet d'extraire les bruits de la mesure par filtrage fréquentiel, en
pratiquant une transformée de FOURRIER sur la totalité de l'acquisition, et en recomposant le signal
temporel en ne retenant que les harmoniques les plus bassses (tracé "Avec lissage" sur figure 5.12). Les

deux premiéres harmoniques suffisent pour reconstituer I'évolution de la vitesse instantanée du moteur.

Nous avons retenu cette méthode pour constituer I'évolution de la vitesse instantanée du moteur
pour les différents cas de charge étudiés. Les résultats obtenus (figure 5.15) traduisent correctement
l'augmentation de vitesse due a la diminution de la puissance. Pour les différents cas de
fonctionnement, l'allure de la vitesse est similaire. Il faut toutefois noter la différence entre les deux cas
de fonctionnement a 50% de charge, due au déséquilibre introduit lors du fonctionnement avec les seuls
effets avant du compresseur (BPAV-HPAYV), celui-ci ne "travaillant" que sur la moitié du cycle de
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Figure 5.15
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5.3.3 Mesure de la vitesse instantanée du compresseur

Le signal brut mesuré présente les mémes caractéristiques que le signal issu du codeur
incrémental relié a I'arbre moteur. Aprés traitement, nous obtenons un signal d'allure sinusoidale, mais
ici, l'information est composée principalement de deux fréquences. La fréquence la plus basse,
correspondant & I'harmonique 2 de la vitesse de rotation du compresseur, traduit la flexibilité de la
transmission par courroie ; la deuxiéme composante principale du signal est d'un ordre beaucoup plus
élevé (~ 500 Hz) et est apparait dans les mesures effectuées pour chaque cas de fonctionnement. La
figure 5.16 présente I'évolution du signal traité avec l'utilisation de la résolution maximale du codeur
monté sur le vilebrequin (360 raies et moyenne des méthodes de calcul, soit une résolution de %2°).

Pemras erlciies #5¥

Vitesse Vilebrequln
HX 310-185 / Sbe-i.dat

Fa=_ S58000KHzPatm=745.0mmHgP= rBﬂE_v;OKWFDthADmBmar\Y_ 100% - PrafsS be -1
F T T Ndasaniasess T T
L

1070

VITESSE favs)

108.0

MAXI= 107400
MINI= 105.3me

T T T T T T[T T T T T

1 1 ) 1 1
1000E-01 2000€-01 .3000€-01 4000€-01 S000E-01
Temps (3} (Resclutions 59

o

Figure 5.16

La résolution maximale du codeur doit étre utilisée, une diminution de la résolution ne

permettant plus de traduire correctement la fluctuation d'ordre élevé (figure 5.17).
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La composante d'ordre élevé ne peut étre apparentée a un bruit de mesure, 'observation de la

superposition des résultats sur plusieurs tours mettant en évidence la répétitivité du signal (figure 5.18).
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Figure 5.18

La répétitivité de la mesure n'est toutefois pas compléte ; il peut étre observé sur le tracé une
zone ou la composante d'ordre élevé ne coincide pas d'un tour a l'autre. Ce fait est directement reflété
par l'allure de I'évolution de la vitesse obtenue par moyenne synchrone (figure 5.19). Le phénomeéne lié

a cette fluctuation de vitesse évolue donc lors du cycle de rotation du compresseur.
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Le modeéle de calcul est basé sur une hypothése d'identité des vitesses de la périphérie du volant
d'inertie (lieu géométrique de transmission de la puissance) et du vilebrequin. La vitesse mesurée
présente une irrégularité cyclique dont la fréquence est incompatible avec l'inertie élevée de la jante
(figure 5.20). Cette mesure ne correspond donc pas a la vitesse périphérique du volant. Il apparait donc
qu'un phénomene imprévu entre en jeu dans le mécanisme, introduisant ainsi cette composante dans

I'évolution de la vitesse.

------ =
0

Q

Figure 5.20

L'allure de la fluctuation observée traduit l'existence d'une flexibilité non négligeable entre la
périphérie du volant et l'extrémité de l'arbre vilebrequin. Différents calculs menés sur le code de calcul
par éléments finis ANSYS montrent que la rigidité propre de I'ensemble toiletmoyeu du volant est trés
importante et n'est donc ainsi pas a l'origine de ce résultat. Par contre, deux mécanismes mis en jeu a

l'interface entre le moyeu du volant et le vilebrequin sont a l'origine de ce phénoméne.

5.3.3.1 Interprétation du phénomene mis en jeu

La transmission de mouvement entre le volant et le vilebrequin est réalisée conjointement par
l'intermédiaire d'une clavette et d'un assemblage fretté (figure 5.21). Le frettage a pour role de
solidariser les deux éléments et la clavette joue le role d'élément de sécurité. Deux mécanismes peuvent

donc étre mis en jeu dans cette liaison.
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Figure 5.21

D'une part, l'ajustement réalisé lors du l'assemblage a la presse hydraulique des deux éléments
engendre une pression de contact plus ou moins importante a l'interface. Cette pression de contact entre
vilebrequin et moyeu permet de transmettre un effort par l'action du frottement. Le couple ainsi
transmissible varie en fonction des diamétres effectifs de la portée du vilebrequin et du moyeu (dans
notre cas, pour un assemblage H7n6, le couple transmissible peut varier de 0 a 8000 mN* ). Il apparait
donc possible, lorsque le couple résistant dépasse le couple transmissible par frettage, que les deux
surfaces se déplacent l'une par rapport a l'autre; le volant tourne alors autour du vilebrequin.

Le mouvement ainsi enclenché a tendance a se maintenir du fait de la diminution du coefficient
de frottement (le coefficient de frottement dynamique est inférieur au coefficient de frottement
statique). C'est alors la clavette qui entre en fonction, reprenant en partie l'effort transmis. Les deux
éléments se trouvent donc a cet instant désolidarisés et la rigidité torsionelle de la liaison voit sa valeur
diminuer. En effet l'interface passe d'un état ou les deux éléments sont solidaires (piéce massive) a un
état ou les deux éléments ont une certaine mobilité limitée par l'action de la clavette (élément
déformable). Des vibrations de torsion viennent donc se superposer au mouvement de rotation du
vilebrequin. Le déclenchement de ce mécanisme peut €tre assimilé a l'apparition d'un degré de liberté
supplémentaire au sein de la chaine cinématique.

Le couple résistant évolue constamment lors du cycle de compression et lorsque sa valeur
diminue suffisamment, le frettage tend a resolidariser les deux éléments et I'amplitude des fluctuations

de vitesse s'en trouve ainsi diminuée.

Deux mécanismes entrent donc en jeu pour transmettre le couple entre le vilebrequin et le
volant ; un mécanisme de clavetage et un mécanisme de frettage. Tout deux coexistent et interagissent
en permanence et a aucun moment l'un ne prédomine nettement par rapport a l'autre. Dans la pratique,
la liaison se trouve a tout moment dans un état intermédiaire (figure 5.22).

* Un serrage supplémentaire est toutefois introduit lors du montage forcé de la clavette 4 talon (en forme de coin). Mais le montage étant effectué "a la
main", il est difficile de quantifier la valeur de 'augmentation de serrage ainsi introduite. La pression de contact est aussi affectée par I'effort variable dix a
la tension de courroie, agissant sur le vilebrequin par l'intermédiaire du volant.
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Fluctutation de vitesse o

Vibration de torsion ' _ Afténuation due au frettége (froﬁement \l/ariable)

+ Rotaﬁoﬁ relativé due au‘frettage‘(serragé variable) m=

IISUERIRTIET:

L L L

Résultat mesuré

Figure 5.22
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5.3.3.2 Modélisation de l'interface vilebrequin-volant

Plusieurs résultats de calcul permettent de justifier les hypothéses précédemment émises. Tout
d'abord, le mécanisme de clavetage a été modélisé de fagon a estimer la rigidité torsionelle de la liaison
vilebrequin-volant sans prise en compte du mécanisme de frettage. Pour cela, la géométrie de
l'assemblage a été maillée , a 1'aide d'éléments 2D, sous le code de calcul par éléments finis ANSYS.
Les éléments représentant l'axe du vilebrequin ont été bloqués en rotation et un déplacement unitaire a
été imposé aux éléments représentant la périphérie du volant (figure 5.23).

L/)'U'U5§)>
O =
(%]

<

e
'
M

ONO MO
v
O
1

ZAV YA

X
DAVaY;
s
XK

A

Arbre et Volant Avec Clavette en Torsion

Figure 5.23

Le couple constitué par les réactions d'appui en ces éléments, combiné a la valeur du
déplacement imposé a permis d'estimer la rigidité de l'assemblage a 2.7 106 Nm/rd, soit une valeur 20
fois plus faible que celle de I'assemblage considéré comme une seule et méme piéce (frettage complet).
Il a ainsi été mis en évidence que le mécanisme de clavetage ne permet pas de considérer I'assemblage
vilebrequin-volant comme indéformable et qu'un degré de liberté supplémentaire est effectivement

introduit dans la chaine cinématique.

Afin de reconstituer l'allure des résultats expérimentaux, un modéle de calcul permettant de
prendre en compte les déformations de torsions des différents éléments de la chaine cinématique a été

construit (voir annexe D).
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Ce modeéle permet d'introduire des degrés de liberté supplémentaires au niveau de la liaison
vilebrequin-volant, mais aussi au niveau de la déformation de torsion de l'arbre moteur et de I'arbre
vilebrequin. La valeur de la rigidité torsionnelle de l'arbre moteur découle directement d'une
formulation analytique. La valeur de la rigidité torsionnelle de l'arbre vilebrequin, dont la géométrie
s'apparente a celle d'un arbre coude, est calculée a partir d'abaques mises au point par le BI.C.ERA
(British Internal Combustion Engine Researsh Association). Ce méthode permet de calculer la rigidité
en torsion d'un vilebrequin par définition d'un arbre de diamétre et de longueur équivalente a celle de
l'arbre coudé. Les abaques sont construites pour des coudes dont la géométrie est propre aux
vilebrequins de moteurs a combustion interne. Toutefois, l'application de cette méthode de calcul aux
vilebrequins de compresseurs de type "flat-twin" reste correcte, les calculs ayant été validés par un

calcul de type éléments finis.
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Figure 5.24

La vitesse instantanée en extrémité de vilebrequin ainsi calculée (figure 5.24) met en évidence
l'existence d'une vibration de torsion a une fréquence proche de 500 Hz. La prise en compte du
mécanisme de clavetage dans le modéle permet donc d'interpréter les résultats obtenus

expérimentalement”.

Ce phénoméne n'existe pas au niveau de l'arbre moteur. Les résultats ont permis de vérifier ce
fait ; en effet, les vitesses de l'arbre moteur et de la poulie motrice sont similaires, la liaison entre les
deux éléments pouvant étre considérée comme indéformable (arbre moteur de forte section et liaison

poulie-arbre moteur réalisée par un cdne intermédiaire auto serrant de type VECOBLOC).

" laéts vérifié, lors du démontage du volant sur la machine testée, que le mécanisme de clavetage a effectivement pu se mettre en place. En effet, le
démontage du volant ayant pu s'effectuer sans difficultés, il est apparu que le serrage entre les deux éléments n'était pas important lors des mesures.
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D'autre part, la comparaison de la fluctuation de vitesse au couple résistant permet d'interpréter
l'atténuation des vibrations de torsion observées localement lors des mesures. Pour un fonctionnement
du compresseur a une pression de refoulement de 7 bars effectifs, le couple agissant sur le vilebrequin
reste majoritairement résistant et sa valeur moyenne est de 580 mN (figure 5.25). Dans ce cas, aucune
atténuation de la vibration de torsion n'est observée lors de la mesure de vitesse (figure 5.26A),

I'évolution du couple résistant ne permettant pas au mécanisme de frettage de s'établir.

Par contre, pour une pression de refoulement du compresseur moins élevée (5 be), le couple
résistant moyen diminue (500 mN) et 'importance de la composante motrice du couple agissant sur le
vilebrequin augmente (figure 5.25). Le couple de frettage peu donc redevenir prépondérant et tendre a

resolidariser les deux éléments, affectant ainsi 'établissement du mouvement vibratoire (figure 5.26B).

Ce phénomene s'installe et tend a s'amplifier au fur et a mesure de la diminution du couple
résistant moyen (figure 5.26C).

Les deux constatations présentées dans ce paragraphe justifient donc les hypothéses émises au
paragraphe 5.3.3.1. La particularité des résultats expérimentaux obtenus lors de la mesure de la vitesse
instantanée du vilebrequin semble donc directement liée au mécanisme de frettage. Lorsque le serrage
est insuffisant, le mécanisme de clavetage se déclenche et 'on observe des vibrations de torsion. Par
contre, un "serrage/couple transmis" plus important tend a rigidifier la liaison mécanique et a diminuer
ainsi la fluctuation de vitesse liée a ces vibrations.
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5.3.3.3 Incidence des phénomeénes observés sur le fonctionnement du compresseur

L'analyse précédente n'aurait pas eu d'objet si le point de mesure de la fluctuation de vitesse du
vilebrequin eut été localisé différemment (sur le volant directement) ou si le frettage du volant sur le
vilebrequin eut été plus important. Toutefois les mesures effectuées dans ces conditions n'auraient pas

permis de dévoiler l'incidence des ces phénomeénes sur le comportement dynamique de la machine.

En effet, des vibrations de torsion telles que celles observées lors des mesures se reportent au
niveau du systéme bielle-manivelle et modifient I'évolution de l'accélération des masses en mouvement
alternatif. Les efforts inertiels alternatifs vont donc évoluer différemment. Ceci peut étre mis en

évidence en comparant plusieurs résultats.

Tout d'abord, la figure 5.27 représente les vitesses instantanées du vilebrequin et du volant
d'inertie obtenues avec le modéle de calcul prenant en compte la déformation de la liaison vilebrequin-
volant. Si I'on calcule I'évolution de 'effort sur tige correspondante et qu'on la compare avec 1'évolution
de l'effort sur tige obtenue sans prendre en compte les phénomeénes de torsion d'arbre (figure 5.28), il
apparait localement une majoration de 8% de cet effort. Chaque sollicitation en présence au sein du
mécanisme du compresseur et ainsi affectée par la vibration de torsion et le couple appliqué au

vilebrequin voit localement sa valeur majorée de 15%.
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Un serrage insuffisant au niveau de la liaison entre le volant et le vilebrequin peut donc
engendrer une majoration non négligeable des sollicitations. Dans certains cas extrémes, le
comportement de la machine peut en étre affecté, débouchant sur une augmentation du niveau
vibratoire ou a une détérioration de certains éléments de la chaine cinématique, notamment de la liaison

vilebrequin-volant (matage de la clavette).

T ETETEr FEIRET |

Figure 5.29

Ces phénomeénes ne peuvent étre mis en évidence lors de l'analyse torsionnelle menée par le
bureau d'étude lors de la conception des compresseur. La flexibilité de I'assemblage vilebrequin-volant
n'est généralement pas prise en compte lors de l'introduction des parametres dans le programme de
calcul. Toutefois, il apparait peu probable aujourd'hui de rencontrer ce type de probléme sur les
machines sortant de l'atelier. L'abandon de la solution "assemblage claveté", systématiquement
remplacée depuis maintenant deux ans par un élément d'assemblage conique auto serrant de type
RINGSPANN permet de garantir le frettage du vilebrequin sur le volant (figure 5.29).
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II peut étre vérifié, a I'aide du modele prenant en compte la flexibilité des ligne d'arbre, qu'un
assemblage rigide n'engendre pas de majoration des sollicitations. En comparant les résultats issus du
modéle a deux degrés de liberté et les résultats issus de celui prenant en compte la flexibilité propre au
vilebrequin , il apparait peu de différences entre les résultats obtenus lors du calcul des I'effort sur tige.

Dans ce cas, la fluctuation de vitesse du vilebrequin est beaucoup plus faible et n'engendre donc pas de

modifications des sollicitations inertielles (figures 5.30 et 5.31).
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Sur les résultats précédents (figures 5.27 et 5.30), il apparait que la vitesse instantanée du volant
d'inertie n'est globalement pas affectée par la caractéristique de la liaison vilebrequin-volant. Le volant

joue donc bien son role d'atténuation de l'irrégularité cyclique.

Le modele a deux degrés de liberté, méme s'il ne permet pas de dissocier la vitesse du volant de
celle du vilebrequin et donc suffisant dans la majorité des cas. Toutefois, il peut dans certains cas étre
nécessaire de dissocier ces deux €léments afin de pouvoir mener l'interprétation de phénoménes ayant

pu entrainer une avarie.

Le modele permettant une décomposition compléte de la ligne d'arbre permet une analyse plus
fine que l'analyse torsionnelle couramment menée au bureau d'étude, car elle permet de quantifier
I'évolution des sollicitations induites par l'introduction d'un élément de flexibilité donnée dans la chaine

cinématique.

5.3.3.4 Lissage des résultats

L'existence des phénoménes précédemment décrits va rendre difficile la comparaison des
résultats obtenus par calcul et des résultats mesurés. La modélisation du comportement de I'assemblage
reste difficile au vu de la complexité des interactions entre les deux mécanismes, et n'entre pas dans le

cadre de cette étude.

Les deux modéles ne permettent donc pas de refléter les comportement réel de la cinématique
de la machine testée. Il convient donc de traiter les résultats de la mesure de vitesse afin de n'en

conserver que la composante liée a la fluctuation de vitesse du volant seul.

Les vibrations de torsion dues au mécanisme de clavetage peuvent €tre aisément extraites des
résultats par filtrage fréquentiel (voir 5.3.2) car la fréquence de ce phénomene et beaucoup plus élevée

que la fréquence de la fluctuation propre au volant d'inertie.

Par contre, le mécanisme de frettage ne peut étre écarté des résultats par filtrage fréquentiel, ce
phénomeéne (rotation relative du vilebrequin par rapport au volant) ayant la méme périodicité que la

fluctuation de vitesse propre au volant d'inertie.
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La comparaison des résultats liés a la vitesse instantanée du vilebrequin sera donc plus

qualitative que quantitative, un écart étant introduit a priori entre la mesure et le modéle de calcul.

La figure 5.32 regroupe l'évolution des vitesse instantanées du vilebrequin pour les six cas de

fonctionnement étudiés. Les résultats présentés ne sont constitués que des deux premiéres harmoniques

de la vitesse de rotation du compresseur.

Comparaiscn de ramitats
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Comme lors de la mesure de la vitesse instantanée du rotor moteur, les résultats obtenus
traduisent correctement l'augmentation de vitesse due a la diminution de la puissance. Pour les
différents cas de fonctionnement , l'allure de la vitesse est similaire. Il faut toutefois noter la différence
entre les deux cas de fonctionnement a 50% de charge, due au déséquilibre introduit lors du
fonctionnement avec les seuls effets avant du compresseur (BPAV-HPAYV), celui-ci ne "travaillant"
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que sur la moitié du cycle de rotation.
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5.3.4 Mesure des vitesses en fonctionnement transitoire

Dans ce cas, il s'agit de mesurer la vitesse sur un intervalle de temps beaucoup plus long
(jusqu'a 8 secondes). L'échantillonnage ne peut donc plus se faire a une cadence élevée (58 Khz pour
les mesures de vitesses instantanées) ; il convient donc de baisser la fréquence d'échantillonnage (12
Khz). Lorsque la vitesse atteint un certain seuil, le nombre d'échantillons par impulsion n'est plus
suffisant pour pouvoir calculer la vitesse a partir du signal "pulse" (voir 5.3.1.2). La mesure de
I'évolution de la vitesse, lors d'un état transitoire du fonctionnement de la machine (démarrage), sera
donc faite a partir du signal "top-tour” délivré par les codeurs incrémentaux. Le calcul de I'évolution de

-vitesse fournira donc un résultat basé sur la vitesse moyenne par tour.

L'allure de I'évolution de la vitesse lors du démarrage revétira donc la forme d'une fonction "en
escalier". Les résultats peuvent étre lissés en reliant chaque point de calcul au suivant par un segment
de droite (figure 5.33).
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Trois cas de fonctionnement sont étudiés ; deux cas de démarrage en configuration normale de
la machine, avec des réglages de temporisation du démarrage étoile-triangle différents (4 secondes et
10 secondes, la machine effectuant dans ce dernier cas le démarrage complet en cablage étoile). Un cas
de fonctionnement en configuration de montage du compresseur sans clapets est aussi étudié.
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Les figures 5.34 et 535 présentent les résultats obtenus pour les vitesses de démarrage du
moteur et du vilebrequin.
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5.4 COMPARAISON DES RESULTATS DE MESURE ET DE RESULTATS DE CALCUL

5.4.1 Mesures et calculs en fonctionnement stationnaire du compresseur

5.4.1.1 Paramétres de calcul

Les principaux paramétres de calcul découlent de la géométrie de la machine testée et sont
déterminés par lecture des plans de conception. Les parameétres liés au fonctionnement

thermodynamique de la machine sont ici fournis par les mesures expérimentales.

D'autres parameétres sont plus délicats a déterminer ; il s'agit des caractéristiques liées aux

frottements et a la transmission par courroie, ainsi que la caractéristique du couple fourni par le moteur.

Les paramétres liés aux frottements résident principalement dans la valeur de 1'épaisseur du film
lubrifiant pour les frottements visqueux et dans la valeur des coefficients de frottements pour les

frottements secs.

Un programme de simulation du comportement dynamique de palier lisse permet de calculer
I'épaisseur du film d'huile des paliers de bielle et des paliers de ligne d'arbre. L'épaisseur moyenne du
film ne variant que de fagon peu sensible en fonction des différents cas de charge du compresseur, une

seule et méme valeur sera retenue pour chaque palier.

La valeur du coefficient de frottement relatif a chaque type d'élément en frottement sec
(segments BP et HP et garnitures d'étanchéité BP et HP) est considéré comme constante, quel que soit
le cas de fonctionnement. Le coefficient choisi correspond a la valeur couramment rencontrée dans les

différentes documentations relatives au PTFE.

Toutefois, le coefficient de frottement de ce matériau variant avec la charge qui lui est
appliquée a l'interface de contact, une valeur minorée de 15% sera choisie pour les frottements liés a

I'étage HP, ou les efforts appliqués aux segments et garnitures sont plus importants qu'a I'étage BP.
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Deux parametres importants régissent le comportement de la transmission par courroies. Il

s'agit de la rigidité longitudinale des courroies et du facteur de transmission.

Aucune donnée issue des constructeurs n'a pu étre obtenue, ces paramétres variant en fonction
du moyen d'élaboration, des dimensions, de la mise en service de la transmission et du régime de
fonctionnement de la machine. Nous avons pu toutefois estimer la valeur de la rigidité statique des
courroies installées sur le compresseur, a partir de la mesure de la déflexion résultant d'un effort
appliqué perpendiculairement aux brins lorsque la machine et a l'arrét (utilisation d'un "crayon testeur

GATES"). La valeur obtenue (315 N/mm) est directement liée a la tension de pose des courroies.

La rigidité étant proportionelle a la tension des courroies, sa valeur moyenne va donc augmenter
lors du fonctionnement de la machine car la tension des brins augmente fortement lorsqu'un couple est
transmis par l'accouplement. Le choix d'une valeur constante (400 N/mm), quel que soit le cas de
fonctionnement, permet d'aboutir a des résultats corrects, mais plus ou moins déphasés par rapport aux

résultats mesurés.

La valeur de la rigidité longitudinale des courroies augmentant en fonction de la vitesse
d'allongement de la courroie, il apparait qu'une évolution linéaire décroissante de la rigidité en fonction
de la puissance transmise (figure 5.36) méne a de meilleurs résultats, cette fois ci en phase avec les
résultats obtenus par calcul. Cette constatation concorde avec la pratique car pour un fonctionnement a
Pr=0be, la puissance transmise est d'environ 40Kw et la vitesse de déformation longitudinale de la
courroie est de 0.7m/s, alors que pour un fonctionnement a Pr=7be, la puissance transmise est de l'ordre

de 90Kw et la vitesse de déformation longitudinale de la courroie est de 0.4m/s.
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Figure 5.36
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Il a fallu opérer de la méme fagon pour déterminer le facteur de transmission. Pour les
différents cas de charge de la machine, plusieurs paramétres affectent le rapport des vitesses.

Tout d'abord, en fonctionnement, les vitesses périphériques aux gorges modifient les rayons
d'enroulement des courroies sur la poulie et sur le volant par action de la force centrifuge. Les vitesses
de rotation €étant différentes, et la force centrifuge agissant au carré de la vitesse, le rayon d'enroulement
va augmenter de fagon plus sensible sur la poulie que sur le volant (dans un rapport 1.5 pour la machine
testée). Le rapport de transmission, ici défini comme le rapport de la vitesse du volant a la vitesse de la

poulie (ou le rapport du rayon de poulie au rayon du volant), va voir sa valeur augmenter.

En fonctionnement, le phénomene de glissement, dont l'action augmente avec la puissance

transmise par l'accouplement, tend a diminuer le rapport de transmission.

La définition d'un facteur de transmission (rapport i/ip, 1 étant le rapport de transmission
"géométrique et i, étant le rapport de transmission "effectif" lors du fonctionnement) permet de traduire
globalement ces deux phénomenes. Celui-ci & pu étre estimé a partir de la mesure des vitesses
moyennes pour différents cas de fonctionnement (figure 5.37) ; sa valeur est globalement supérieure a
l'unité (action de la force centrifuge) et son évolution décroit avec la puissance (action du glissement).
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La caractéristique du couple moteur en fonction de sa vitesse est une donnée difficilement
accessible auprés des fournisseurs. Seule l'évolution quasi-statique du couple est généralement fournie

dans les catalogues (utilisation pour la simulation du démarrage).

L'évolution du couple est décrite par une fonction linéaire de la vitesse du rotor moteur. La
valeur de la pente reste globalement constante ; seule l'ordonnée a l'origine de l'équation varie en

fonction des différents cas de fonctionnement du compresseur.

L'hypothése consistant a considérer le couple moteur comme fonction linéaire de la vitesse est
justifiée au vu des résultats de mesure obtenus. En effet la fréquence propre du premier mode de
déformation de la transmission par courroie (sur la machine testée) se révéle proche de I'harmonique 2
de la vitesse du compresseur. Seule une valeur importante d'amortissement, introduite par I'évolution

linéaire du couple moteur en fonction de la vitesse, permet de mener a la stationnarité des résultats.

5.4.1.2 Résultats des calculs

Les figures 5.38 a 5.43 représentent la comparaison mesure/calcul des vitesses instantanées du
moteur et du vilebrequin pour les différents cas de charge étudiés.

Les tracés en trait plein représentent les résultats mesurés ; les tracés en trait interrompu

représentent les résultats calculés.

Il apparait que la corrélation est satisfaisante pour I'évolution de la vitesse du moteur. La
corrélation est moins bonne pour 1'évolution de la vitesse du vilebrequin, mais il faut tenir compte des
phénomeénes mis en jeu au niveau de la liaison vilebrequin-volant, qui ont perturbé les mesures. L'allure
de l'évolution de la vitesse est toutefois correcte ; les écarts d'amplitude observés étant dis a

l'introduction d'une rotation relative du vilebrequin par rapport au volant dans les résultats de mesure.
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Fomparatiasn de ramiltats
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5.4.1.3 Comparaison des résultats

La figure 5.44 présente la comparaison de 1'évolution des vitesses moyennes en fonction de la
puissance consommée. Les vitesses moyennes calculées traduisent correctement 1'évolution du régime

de rotation de la machine, ceci pour chaque cas de fonctionnement.
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3 o
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Figure 5.44

Il en est de méme pour l'irrégularité cyclique du moteur, dont 1'évolution est fid¢lement décrite

par les calculs (figure 5.45) ; les résultats sont approchés a 5% pres.

La figure 5.46 présente la comparaison mesure/calcul des 2 premiéres harmoniques de la

fluctuation de vitesse du moteur.



HX 310/185
Irréguiarité cyclique Moteur

Figure 5.46
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Irrégularité {%)

Par contre, le phénomene de frettage n'ayant pu étre extrait des résultats de mesure, 'irrégularité
cyclique du vilebrequin calculée est moins proche des résultats mesurés (figure 5.47). L'évolution de la

valeur de cette irrégularité en fonction des différents cas de charge reste toutefois correcte.

18

HX 310/185

Irréguiarité cyclique Vilebrequin

1.6

1.4

1.2 4
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... E%q268
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....... Mesure —— Simulation

Figure 5.47

Les pertes mécaniques mesurées sont évaluées a partir de la valeur de la puissance consommeée,

corrigée par le rendement du moteur et a laquelle la valeur de la puissance de compression est

retranchée. Les pertes mécaniques calculées représentent les pertes par frottements secs et visqueux

ainsi que les pertes par frottement/glissement au niveau de la transmission par courroie. La figure 5.48

présente la comparaison mesure/calcul de la perte mécanique totale, et montre que les résultats sont

approchés a moins de 10%.
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Figure 5. 48

La répartition des différents termes de frottement sec et visqueux dans le calcul est présentée

sur la figure 5.49. Le terme de frottement visqueux est globalement constant, car le régime du
compresseur est globalement constant (1011 a 1028 tr/mn). Le terme de frottement sec a I'étage BP
n'évolue pas de fagon importante car la pression du BP n'évolue pratiquement pas lorsque la pression
de refoulement augmente. Par contre, le terme de frottement sec a 1'étage HP augmente avec la pression

de refoulement.

HX 310/185
Perte par Frottement (Compresseur)
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5.4.2 Mesures et calculs en fonctionnement transitoire du compresseur

Lors de I'étude de la phase de démarrage du compresseur, les paramétres de calcul restent
globalement inchangés. Seul le couple moteur voit sa représentation modifiée, la caractéristique étant
modélisée sous forme de "cubic-spline".

La figure 5.50 présente les résultats pour une phase de démarrage avec une temporisation de

passage étoile-triangle réglée sur 4 secondes (configuration normale de la machine).
La figure 5.51 présente les mémes résultats pour une temporisation réglée sur 8 secondes.

La figure 5.52 présente les résultats pour une machine fonctionnant sans clapets, la

temporisation ayant €té ramenée a 4 secondes.

Ces différents résultats montrent que le fonctionnement dynamique global de la machine est

correctement traduit par le modeéle de calcul.
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Comparaison de resultats
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5.5 CONCLUSIONS

Le modele de calcul présente globalement une bonne corrélation avec les résultats

expérimentaux, tant au niveau quantitatif que qualitatif.

Le fonctionnement dynamique global de la machine (vitesse moyenne, démarrage) est

correctement décrit par le modele.

La description du comportement dynamique cyclique du compresseur (irrégularité) nécessite
une bonne approche de certains parameétres li€s au moteur et a la transmission par courroies. Dans le
cas d'une machine en entrainement "direct", la détermination des ces caractéristiques sera plus aisée car
le comportement dynamique des accouplements de type semi-élastique est mieux connu (pas de

glissement, rigidité torsionelle donnée sur catalogue ...).
Les pertes mécaniques sont correctement approchées par le modéle de calcul.

D'autre part, cette campagne de mesure a permis de révéler l'importance du serrage réalisé au
niveau de la liaison entre le volant d'inertie et le vilebrequin. L'influence de la rigidité de cette liaison a
pu étre étudiée quantitativement et qualitativement a l'aide d'un modéle permettant de prendre en

compte les phénomeénes de torsion de lignes d'arbres.
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CONCLUSION

Un modele du comportement dynamique d'un compresseur a pistons alternatifs a été construit
lors de cette étude. Celui-ct a pour objectif principal de déterminer les sollicitations internes agissant
sur le mécanisme de compression, ceci en basant les calculs sur des hypothéses moins restrictives que
celles usuellement retenues dans |'industrie. Ce modele permet de mieux cerner les limites du calcul des

sollicitations et d'analyser l'influence des phénomeénes dynamiques que celles ci engendrent.

Le paramétrage du calcul permet d'étudier des machines d'architecture variées ; le cas de la

transmission "directe" et le cas de la transmission par courroies ont tous deux été traités.

Le calcul détaillé des sollicitations appliquées a chaque élément du mécanisme est
principalement voué a I'étude du dimensionnement a la rupture de 1'équipage mobile du compresseur
(par exemple par utilisation de méthode des type "éléments finis") ; il peut permettre ainsi de mener a

une meilleure connaissance des limites mécaniques des machines.

L'irrégularité cyclique est calculée de fagon plus précise que dans le cadre d'une analyse
"quasi-statique", parce que la chaine cinématique est modélisée dans son ensemble et parce que la

formulation des équations permet de lier le calcul des sollicitation a la fluctuation de vitesse.

Dans le cas d'un fonctionnement optimal du compresseur, le calcul des sollicitations est peu
sensible a la prise en compte de la fluctuation de vitesse. Par contre, la modélisation des phénoménes de

frottement méne a une augmentation non négligeable des forces en présence dans le mécanisme.

La formulation dynamique des équations permet de quantifier la variation de la valeur des
sollicitations résultant d'une modification de l'inertie du volant, de l'allure du couple résistant ou de la
rigidité de la transmission. D'autre part, cet aspect dynamique du modéle de calcul permet de vérifier
que le déroulement de la phase de démarrage est correct, par observation de I'évolution des vitesses du

moteur et du compresseur lorsque ceux ci sont initialement a l'arrét.

Les résultats de calcul présentent une bonne corrélation avec les résultats expérimentaux
obtenus lors d'une campagne de mesure mise en place lors de cette étude. La simulation du
comportement dynamique du compresseur, et le calcul des pertes mécaniques correspondent aux

résultats mesurés.
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Il a pu étre vérifié, lors de la confrontation des résultats, que le modéle de calcul permet
d'analyser qualitativement et quantitativement le fonctionnement d'une machine présentant une

imperfection dans son mécanisme (ici une insuffisance de serrage dans la liaison vilebrequin-volant).

Différentes améliorations et extensions peuvent étre envisagées dans le but d'affiner les calculs

et d'élargir le domaine couvert par le modele de calcul.

Le développement d'une méthode de calcul du facteur de transmission et de la rigidité de
I'accouplement par courroies pourra éviter d'avoir a se baser sur des considérations expérimentales ou

“sur des valeurs empiriques pour estimer ces parametres.

L'ajout d'un modele de calcul d'une transmission par réducteur a engrenages permettra d'étendre

le domaine couvert par le modele de calcul au machines de forte puissance.

La construction d'un outil global de modélisation, en fusionnant le modéle mécanique et le
modéle thermodynamique, présente plusieurs intéréts. Le calcul des forces de pression, directement
relié a l'évolution de la vitesse du piston, limitera l'erreur commise lors d'un calcul séparé, ceci d'autant
plus que la fluctuation de vitesse sera élevée. D'autre part, le calcul des performances
thermodynamiques sera amélioré car la vitesse effective du compresseur sera directement prise en
compte. Enfin l'utilisation d'une seule procédure de calcul permettra d'automatiser les différentes
phases du calcul.

L'extension du modéle au calcul des sollicitations transmises au bati du compresseur est
envisagée. La formulation de l'interaction du mécanisme de suspension par paliers lisses et du
mécanisme de déformation du vilebrequin pourra permettre d'estimer la répartition des efforts transmis

au bati, et ainsi élargir le domaine d'analyse couvert par le modéle.

Dans I'immédiat, il est prévu de développer un programme de calcul des coefficients de sécurité
des différents éléments du compresseur, a partir des résultats fournis par le modele dynamique et sur la
base de critéres de résistance et de fatigue des matériaux. Il sera ainsi possible de connaitre les limites
mécaniques d'un compresseur dans un cas précis de fonctionnement ; l'automatisation de
l'enchainement des différents calculs permettra de dresser rapidement un bilan du degré de sollicitation
de différents éléments du compresseur. Ce programme constituera une aide lors du développement de
nouvelles gammes de compresseur, en permettant d'homogénéiser le dimensionnement du

compresseur.
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Annexe B : Modélisation du comportement dynamique des paliers de bielle de compresseur

Le palier est un mécanisme dont le fonctionnement est régi par les principes de la lubrification
hydrodynamique. Lors du fonctionnement, l'arbre et le coussinet sont séparés par un film d'huile, et
leur deux axes respectifs sont excentrés. Il en résulte la formation d'un coin d'huile, créant dans le film

un champ de pression dont la résultante s'oppose a la charge appliquée et équilibre ainsi le palier.

Figure B1

L'étude du comportement dynamique d'un palier de bielle de compresseur consiste a déterminer
les conditions instationnaires de fonctionnement sous la charge cyclique appliquée au palier, afin de
pouvoir estimer le risque de grippage du palier. L'analyse réside dans le calcul de la trajectoire du
centre de l'arbre a l'intérieur du coussinet.

La connaissance de la trajectoire de l'arbre méne a la valeur de l'épaisseur minimum du film
d'huile. Le critére général de conception consiste a vérifier que cette valeur reste supérieure a cing fois
la valeur de la rugosité moyenne Ra du coussinet, qui doit elle méme étre inférieure a 0.4um [45].

D'autres critéres liés a la pression du film d'huile peuvent étre utilisés.

La position du centre de I'arbre est caractérisée par l'angle de calage ¢ , angle entre la ligne des
centres et la direction de la charge, ainsi que par l'excentricité €, distance entre le centre de I'arbre et le

centre du coussinet (figure B1).
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C'est la résolution de I'équation de REYNOLDS, associée aux hypothéses de la mécanique des
films minces visqueux qui meéne a la détermination de ces deux grandeurs. L'intégration de I'équation
de REYNOLDS écrite sous forme réduite (équation différentielle du second ordre de type elliptique)
permet de déterminer le champ de pression dans le palier.

i[}ﬁ@} + KI—G—[WQ}: K, -f(e,4,6,0)
a0l a0 oz oz

avec:
[ H = Epaisseur sans dimension du film d'huile
P = Pression (= P(Z,0))
! & = Excentricité relative
Z = Coordonnée réduite longitudinale du palier

Kx = Constante

.

La résolution de cette équation permet de calculer la résultante des forces de pression. Les
conditions initiales du calcul sont corrigées par comparaison de cette résultante a la force appliquée au
palier. Le processus de calcul est donc itératif sur ¢.

Les paliers de bielle sont soumis a des charges cycliques variables en module et en direction; ils

sont animés de vitesses de rotation non constantes. L'effet transitoire introduit complique la résolution

de I'équation car un processus itératif supplémentaire apparait sur € et ¢

Un modéle de calcul basé sur la "méthode de mobilité" se révéle bien adapté au comportement
des paliers de bielle [14].

Cette méthode mise au point par BOOKER permet une résolution rapide et précise. Elle consiste

a décomposer le mouvement de l'arbre en deux composantes qui sont 1'écrasement et la rotation. Ainsi,

le calcul devient direct et ne nécessite plus d'itérations sur € et d)

Deux approches du probléme sont généralement appliquées. Un méthode dite du "palier court"
permet une approche rapide de la trajectoire, mais les résultats tendent a surestimer l'épaisseur
minimale du film d'huile ; cette méthode est généralement utilisée lors d'un premier abord de l'analyse.
Le palier est dimensionné a partir d'une méthode plus fine, dite du "palier de longueur finie", dont les

hypothéses de départ sont moins restrictives.
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Annexe B : Modélisation du comportement dynamique des paliers de bielle de compresseur

La méthode du palier court est basée sur l'hypothése consistant a négliger le gradient de
pression circonférentiel devant le gradient de pression axial, considérant ainsi que I'écoulement de
I'huile est purement axial. La forme simplifiée de 1'équation de REYNOLDS obtenue offre l'avantage
d'étre intégrable analytiquement. La prise en compte des conditions aux limites sur la pression de
GUMBEL permet d'obtenir une trajectoire cohérente et l'erreur introduite est d'autant plus faible que le

rapport L/D de la longueur au diameétre du palier est faible.

La méthode du palier de longueur finie est moins restrictive, le gradient de pression
circonférenciel n'est plus négligé devant le gradient de pression axial. L'équation de Reynolds est
résolue de fagon numérique par la méthode des différences finies. La vitesse de résolution est dans ce
cas beaucoup plus lente que précédemment ; la durée du calcul est fonction de la taille du maillage du
palier réalisée. Dans ce cas, les conditions aux limites sur la pression de REYNOLDS sont prises en

compte ; la trajectoire obtenue est plus réaliste et permet un dimensionnement plus précis du palier.

Le calcul du champs de pression par l'une des méthodes précédemment décrite permet d'autre
part de déterminer le débit axial et le couple de frottement.

Le calcul du couple de frottement s'effectue par intégration des contraintes de cisaillement a la
surface de l'arbre ou du coussinet. Ce calcul nécessite de déterminer les bornes de la zone active du film
pour laquelle la répartition de pression est positive (non cavitation). En régime instationnaire, ces
bornes évoluent a chaque instant. Pour simplifier les calculs, deux valeurs sont déterminées ; 'une par
défaut (calcul ne prenant en compte que la zone active du palier) et 'autre par exces (calcul prenant en
compte le palier complet, supposant qu'il existe une contrainte de cisaillement sur toute l'interface). La

valeur réelle du couple de frottement est encadrée par ces deux valeurs.

Le programme développé permet d'accéder aux données nécessaires au calcul par lecture d'un
fichier issu du modéle dynamique (géométrie, vitesses relatives et moyennes de l'arbre, du coussinet et

de l'arbre/coussinet, charge dynamique du palier...).

Lors du lancement du calcul, il est nécessaire de d'initialiser la position du centre de l'arbre.
Cette valeur initiale étant choisie arbitrairement, elle peut se trouver loin de la trajectoire que va suivre
le tourillon, et le calcul peut diverger. Une procédure automatique a donc été mise en place de fagon a
relancer le calcul sur la base d'une autre position initiale, jusqu'a ce que l'algorithme converge. Enfin,
pour obtenir la trajectoire compléte, il est nécessaire d'effectuer le calcul sur deux cycles. Le calcul sur

le premier cycle permet de se positionner sur la trajectoire.
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La figure B2 présente les résultats obtenus. Les tracés de gauche présentent l'évolution de
l'effort appliqué au palier considéré ; la carte des efforts est relative au repeére du coussinet du palier,
I'axe horizontal correspondant a I'axe de la bielle. Les tracés de droite présentent l'évolution de la

trajectoire du tourillon du palier considéré, dans le méme repére.
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Ce modele de calcul ne prend pas en compte la déformation du coussinet. Différentes méthodes
permettent de prendre en compte les effets de la déformation du palier [46]. Les conclusions apportées
lors de ces études montrent principalement que I'épaisseur minimale du film lubrifiant est légérement
diminuée et que l'excentricité relative augmente (sa valeur peut aller jusqu'a doubler dans le cas d'un
palier de moteur a combustion interne). Les effets liés a la prise en compte de la piezoviscosité du
fluide lubrifiant ménent a une augmentation de 1'épaisseur du film, mais uniquement pour des niveaux

de charge du palier élevés.

Ce modele de calcul peut étre étendu aux paliers de vilebrequin du compresseur. Toutefois, la
détermination de la charge appliquée aux paliers est plus délicate car le vilebrequin sur ses appuis
constitue un systéme hyperstatique. D'autre part, des phénomenes d'inclinaison de palier interagissent
avec le supportage de l'arbre [47]. Le couplage du calcul de palier avec un modele de type "éléments
finis" du vilebrequin méne a des trajectoires d'amplitudes beaucoup moins importantes ; le poids du
volant et les forces dues a la tension des courroies tendent a stabiliser les mouvements dans les paliers

de ligne d'arbre (figure B3).

Z2HX2T310/185 Palier de vilebrequin (1)

S0.00 daN

@\

CARTE DES EFFORTS DEPLACEMENT DU CENTRE DE L ARBRE
Epaisseur mini du film = 0443 mm

Figure B3
Lors de cette étude, les résultats de ce modéle de calcul sont utilisés pour la recherche de
I'épaisseur moyenne du film d'huile dans les paliers, afin de pouvoir mener le calcul des pertes par
frottements. D'autre part, le comportement dynamique des paliers peut étre injecté¢ dans un calcul

permettant de prendre en compte les jeux de fonctionnement dans les paliers ; la particularité de la

méthode de mobilité permet d'obtenir directement les valeurs des vitesses de déplacements€ et d)
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Cette étude consiste a observer et quantifier les modifications des efforts induites par I'existence

de jeux fonctionnels au niveau des paliers de bielle d'un compresseur.

Le raisonnement suivi lors de cette étude est basé sur I'hypothése suivante :

les niveaux d'accélération de la bielle et des masses alternatives ne sont pas
affectés par les jeux fonctionnels.

Si cette hypothese se trouve vérifiée, aucune modification de 1'évolution de la pression, de la
position angulaire du vilebrequin ou de la cinématique des liaisons ne doit étre observée. En effet, si les
niveaux d'accélération restent inchangeés, les efforts inertiels restent inchangés ; il en est de méme pour
les vitesses et les déplacements, donc pour l'évolution de la pression. Aucune sollicitation n'étant

modifiée, les résultats issus du modele de calcul sans jeu doivent rester globalement inchangés.

Si cette hypothese se trouve vérifiée, nous pouvons donc mener le calcul des niveaux
d'accélération des différents éléments de l'équipage mobile du compresseur sur la base d'une

formulation "quasi-statique" des équations de la cinématique du mécanisme avec jeux fonctionnels.

La procédure de calcul consiste a évaluer l'évolution de la vitesse angulaire du vilebrequin avec
le modele "sans jeux" ; les résultats sont par ailleurs utilisés pour mener le calcul de la trajectoire des
tourillons dans les paliers. La composition des résultats obtenus par ces deux modeles permet d'aboutir

a la valeur de l'accélération de la bielle et des masses alternatives.

Si les niveaux d'accélération obtenus restent globalement inchangés, 1'hypotheése de calcul est
vérifiée et le calcul peut étre considéré comme correct. Dans ce cas, l'influence de jeux de

fonctionnement au paliers de bielle peut étre considérée comme négligeable.

Si les niveaux d'accélération obtenus différent des résultats du calcul sans jeux, I'hypothese de
calcul n'est pas validée et il faut considérer le calcul comme incorrect. Si les niveaux d'accélération sont

affectés par les jeux fonctionnels, il faut intégrer un processus itératif dans le calcul.

MISE EN EQUATION DE LA CINEMATIQUE DU MECANISME AVEC JEUX

Deux degrés de liberté sont donc ajoutés au niveau des paliers de téte et de pied de bielle. La
cinématique de déplacement du tourillon relativement au coussinet sera décrite par les position

angulaires ot; et @p; ainsi que par les excentricités et; et ep; (figure C1).
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yA'A

05!

yPD;

figure C1

La démonstration est similaire a celle développée en 3.2.3.2. L'expression de la condition de

contact en B; méne a la relation :

OB; -z = R sinb; — &t sin(@t, + B;)+ L;sin; +ep; sin((ppi +B;)=0

soit :

(R,- sin@; +cos B, (ep; sin @p; — £t; sin (pti))2 = (1 — cos? Bi)(L,- + €p; COS Pp; — Et; COS (pti)z.

Par résolution de 1'équation en cos’ B; , 'angle d'inclinaison de la bielle s'exprime comme :

—b++ac

a

cosP; = avec:

a= L,-2 +2 L;(ep; cos op; — &t; cos@t; ) + epi2 + etiz — 2¢ep;gt; cos( @p; — ot;)
b = 2R, sin6;(ep; sin op; — &t; sin t; )

c= Riz sin® 0; - L,-2 -2L (Spi COS Pp; — €t; COS (pti) - (8pi COS Qp; — Et; COSPY; )2

La valeur a retenir est la valeur positive decosp; (condition cinématique R; < L;).
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La vitesse angulaire de la bielle est obtenue par dérivation directe de la relation exprimant la

condition de contact :

B- _ Rl éi COSGi - éti sin((pti + Bl) + épi sin((ppi + B1> - &t (bti COS( oty + Bl) + €p; (bpi COS((ppi + Bl)
1 8"'1005( ot + Bi) — €pj COS((Ppi + Bi) - L;cosp;

L'accélération angulaire de la bielle est obtenue par dérivation de ['expression de la vitesse

angulaire :

Bi=——— avec:

u = R;6; cos8; — &t sin(ot; +P;) + £p; sin(op; + By) — &t ¢t; cos(ot; + B; ) + £p; Pr; cos( op; + B;)
v = et; cos( ot + ;) — €p; cos(gp; +B;) — L; cosB;
u' = (épiﬁi +Ep;(Pp; + 2épi(bpi) COS((PPi + Bi) - (8P1¢P1Bi + 8pi¢p12 - é'pi)sin((ppi + Bi) -R E)iz sin6;...
+ (étiBi + Stif[jti + 2ét‘1(.Pti) COS((pti + Bl) + (eti(btigi + Sti(i)tiz - 'E:'ti)sin((pti + Bl) + Rz 91 COS ei

\V' = étiCOS((pti +Bi) - Sti((i)ti + Bi)sin((pti + Bl) - épi COS((ppi +Bi) + Spi((bpi +Bi)sin((ppi + B1> + LI Bi SiIlBi

La position du centre de gravité de la bielle s'écrit :
0G; = R v; —&t; 9ot +(L; — L) b

soit :

0 %,
0G; =< R cosB; —et;cos(oy; +B;) +(L; — L) cosB; ¥ p.
R,-Sinei —&t; Sin((l)ti +Bi) +(LI - Ll,-)sinBi Z;

Par dérivations successives, nous obtenons l'expression de la vitesse du centre de gravité de la
bielle :

0 %,
'V(Gi,aem /08,-,)= “R.6; sin6; — &; cos(py; + By ) + et (Gt + By ) sin(py +By) — (L — Li;) B, sinf; 5
R; 6; cos; —&; sin(¢y; +B;) — 8ti(¢ti +Bi)c°5((Pti +B)+(L - Li)Bcosp;  z
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Annexe C : Etude de Uinfluence des jeux fonctionnels sur le comportement dvnamique du compresseur
et de l'accélération du centre de gravité de la bielle :
0 e
r .o . . 2 .. . -
-R;0;sin0; - R0 ,° cos®; ~ (L; — L4;)B;sinp; - (L; - L;)P i2 cosf;+... |
r(ci,ae&/oe&): i

(Sti (1 +B )+ 286 (1 + B i))Sin((Pti +B;) + (Sti (4 +B i)z - 5%)005(% +B;)
[ R:8;cos; - R.6;?sin®; + (L; — L1;)B; cosP; - (L; — L1;)B;* sinf;—...

(Sti ((‘pti + BI) + Zéti((i)ti + Bl)) COS((Pti + Bl) + (Eti ((i)ti + Bi )2 - éti)sin((pti + Bl)

L

La position du point B; , animé d'un mouvement purement alternatif, s'écrit :
OB; = R; v; —&t; Jot; + L; Jb; +&p; oy
soit :

OB; = [ R cosb; — et; cos(gt; +PB;) + Z; cosP; +ep; cos(pp; +B;)]3:.

Par dérivations successives, nous obtenons l'expression de la vitesse des masses alternatives

V(Bi,ﬂeh /OBL): -R;éisinei-—éticos((pti+Bi)+8ti((bti+Bi)5in((Pti+Bi)"[fBiSinBi+--- _

) ) S\ ¥i
ep; COS((PPi + Bi) —Ep; ((Ppi + Bi) sm((ppi + Bi)
et de l'accélération des masses alternatives :
-R;6;sinb; - R; Oiz cos6; — L; B;sinf; — L; B2 cosp,; +...
- . . . \2 L
(BB, / ;)= (o s )+ 26+ ) sinCo )+ B = Joos(m )= -

(Spi (p; +B;) + 2ép;(p; + Bi))SiH((PPi +B;) - (Spi ((Ppi +B; )2 - épi)COS((PPi +B;)

. .
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Annexe C : Etude de l'influence des jeux fonctionnels sur le comportement dynamique du compresseur

Dans la pratique, le programme de calcul charge ses données par lecture des fichiers de
sauvegarde des résultats issus du modele de calcul "sans jeux" (tableau [t;,6;]) et du calcul de palier.
(valeurs correspondantes de ot;, op;, €t; et ep;). De fagon a éviter d'avoir a effectuer des dérivations
numeérique, ces valeurs sont converties sous forme de transformées de Fourrier, de fagon a pouvoir

obtenir directement les dérivées premiéres et secondes.

RESULTATS

Plusieurs cas de chargement en pression sont étudiés. Les différences observées entre calcul
avec et sans jeux de fonctionnement augmentent avec la charge du compresseur. Les résultats présentés

sont donc relatifs au cas de charge le plus important (7 bars effectifs).

Les résultats obtenus montrent que l'influence des jeux fonctionnels sur le comportement
dynamique du compresseur est négligeable.

Les calculs des positions et vitesses ménent a des résultats tout a fait similaires.

Le calcul de l'accélération angulaire de la bielle méne a un écart ponctuel dont la valeur ne
dépasse pas 5%. Toutefois, Les efforts das a l'inertie de la bielle sont d'influence négligeable devant les
efforts sur tige ; il ne peut donc pas étre considéré que les sollicitations internes du compresseur sont

globalement modifiées.

Le calcul de 'accélération angulaire des masses alternatives méne lui aussi a un écart ponctuel
dont la valeur ne dépasse pas 5% (figure C2). Toutefois, cette variation de l'accélération des masses en
mouvement alternatif ne va pas affecter globalement les sollicitations. En effet, cette variation apparait
aux points morts haut et bas du cycle de compression, et 'augmentation de 'effort inertiel ne survient
donc pas au moment ou l'effort sur tige est maximum. D'autre part, la valeur de 1'écart obtenu est
directement liée & la variation brutale de la force de frottement sec lors de I'inversion du mouvement du
piston (en effet, la suppression de cette force de frottement ne méne a aucun écart notable). Dans la
pratique, cette inversion n'est pas instantanée car il existe un jeu latéral entre le segment et la gorge du
piston, l'inversion se fait donc moins brutalement et 1'écart entre calculs avec et sans jeux diminue. Sur
le maneton 2, lié au cylindre basse pression, I'écart est moins important car la force de frottement est
globalement moins élevée, du fait d'une pression de fonctionnement plus faible.

Différents calculs effectués en faisant varier les jeux de fonctionnement aux paliers ménent a
des résultats tout a fait similaires.
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Annexe C : Etude de l'influence des jeux fonctionnels sur le comportement dynamique du compresseur

CONCLUSION DE L'ETUDE

Les calculs effectués montrent que l'influence des jeux fonctionnels sur les sollicitations
internes du compresseur est négligeable. Seules l'accélération angulaire de la bielle et I'accélération des
masses en mouvement alternatif voient leurs évolutions localement modifiées, mais ces variations ne se

reportent pas de fagon suffisante sur les sollicitations pour modifier le comportement du compresseur.

L'influence des jeux fonctionnels au niveau des paliers de ligne d'arbre n'a pas été abordée lors
de cette étude. L'action des jeux de fonctionnement aux paliers de vilebrequin semble négligeable
puisque la combinaison des efforts sur tige, de la masse du volant d'inertie et de la tension de courroie

tendent a stabiliser les mouvements dans les paliers.

L'influence du jeu fonctionnel au niveau de la crosse n'a pas été abordée lors de cette étude. Le
développement des mécanismes liés au fonctionnement de cette liaison nécessite d'y intégrer la
déformation en flexion de la tige de piston. Toutefois, I'action du jeu au niveau de la crosse semble étre

négligeable puisqu'elle agit dans une direction perpendiculaire au mouvement du piston.
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Annexe D : Modéle de calcul étendu aux déformations de torsion

MODELE DE CALCUL ETENDU AUX DEFORMATIONS DE TORSION
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Annexe D : Modéle de calcul étendu aux déformations de torsion

Ce modele permet de prendre en compte les déformations de torsion au niveau des lignes

d'arbre de la machine, ainsi qu'au niveau de la liaison vilebrequin-volant (clavetage).

La chaine cinématique est dans ce cas constituée des 2 (ou 4) équipages mobiles (piston, tige,
crosse et bielle), du vilebrequin décomposé en une inertie et une rigidité (deux inerties et deux rigidités
sur 4 manetons), de la liaison vilebrequin-volant (mettant en jeu une inertie et une rigidité), du volant
d'inertie, de la transmission élastique, de la poulie motrice (en tant qu'inertie), de l'arbre moteur (en tant

que rigidité) et du bobinage ou est appliqué le couple moteur (en tant qu'inertie).

Modéle de base

SR

N S

Modéle étendu aux déformations de torsion

e
6 o o § 8 i
Ligne 2 Ligne 1 Clavettage Volant Poulie Rotor Moteur
(Manetons 3 et 4) {Manetons 1 e12)
*1, *2, ¥3, *4 et *S : Répartition de l'action
des paliers de ligne d'arbre sur le vilebrequin. -
Figure D1

La figure D1 décrit la décomposition associée au modele étendu. Le raisonnement suivi est le

méme que celui développé aux chapitres 3.3.2 et 3.5.
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Annexe D : Modéle de calcul étendu aux déformations de torsion

Energie cinétique :
=11,6,° +11,6," +11,6," + 11,6, +11,05° + 116’
Energie potentielle :
U=1K,(6,-0,)" +1K, (5,8, -1,8,)" +1K;(8, —0,)" + 1K, (05 - 0,)" + 1K, (8, - 6;)"
Energie de dissipation :
D= %01(62 - 91)2 +3¢, (r393 - r292)2 + %03(94 - 6')3)2 +3¢4 (és - e4)2 +%C5(96 - 95)2

Forces généralisées :

Qq, =Lt
Qp, =0
Qp, =0
1Qe, = Lgy,

Qo = 32 R{Zyy cos(0 +8; — ;) ~ Yy sin(8; +8; — ;) + Ly + Lgy |

LQes = Z;Ri{zw cos(e6 +90; — oci) - YBVi sin(96 +0; — Oti) + Lw + stm}

Equation de LAGRANGE :

d(aT) 0T , 0U 3D _

at\oq, ) 3q,  oq, g <4

Par application des équations de LAGRANGE :
18, =-K,(0,-0,)—c,(6, - 6,) + Ly
L, =—K,(0, - 6,) - K, (5,20, — 5,50, ) — ¢, (8, = 6,) - 0, (1,20, — 1,16,
<I 63=—K2(r3263 ~1,1,0 ) K, 93—9 ) - 02(r3 0, - 1,1;6, ) ci(6,-9,)

= -K,(6,-6,)-K — (6, —05) -, (6, —05) + Lgy
195_—1<;4(e5 0,)-K; 95—9 —cy(65-8,)—cs(6,—6,)+ Lr(1)
1.8, = —K (0, —05) - c5(6; — 65) + Lr(2)
avec (voir 356) -
(Lr(1) = 1R, (85 + 1R, (087 +1R5 (185 +Ir, (1)

ILR(Z) IR, ()8 + IR, (2087 + IR (2)84 + IR, (2)
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Annexe D : Modéle de calcul étendu aux déformations de torsion

En posant :

{Y1=91 y;=0, ys=0; y,=0, y,=05 vy, =6
Y2=0; y;=0, ys=0; yz=0, Yio=0s Y1, =04

les équations du mouvement s'écrivent :

V1=V

. _ Ky oy, +Kiys +eys + Ly

Y2 =

L
Y3=Y4
2 2

o Kyitey - (Kl +Kon' )Y3 - (01 +Ch )Y4 +Konnys + ¢ ni3ys
Y4 =

- 12

Ys=Ys

2 2

. Konnys+ennry, - (K2f3 + K3)Y5 - (02f3 + C3)Y6 +K3y7 +C3yg
Yo =

- 13

Y7=1Y3

_ Ksys+esye - (K3 +Ky)y7 = (c5+ ¢4 — Ley (1) vs + Ky + ¢4¥10
I

Y9 = Y10 )

. Kgy7 +ouys = (Kg +Ks)yg + IRy (D10 = (c4 + 65— LR3 (1)) y10 + Ksy +sy15 + LR4(1)
. 5 (D
Yi1=¥12 )
G, = Ksyo + csy10 — Ksyi1 + Ry ()1, — (5 —LR3(2)) y12 + LR4(2)

{ 12 Is —LRr;(2)

Le systéme d'équations ainsi obtenu est résolu de la méme fagon que le sytéeme obtenu pour le
modele de base. La convergence du processus est dans ce cas menée sur les seuls degrés de liberté 6, et

03,



