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Introduction général

Les paliers & roulement sont l'un des composants les plus abondants qui sont
largement utilisés dans les machines. Les roulements a éléments roulants peuvent étre
trouvé dans diverses applications, des moteurs électriques miniatures aux grands moteurs a
double flux des avions. Un roulement a roulement commun se compose de deux courses
séparées par un groupe de billes ou de rouleaux, qui sont également répartis le long des
courses par une cage ou un séparateur (Fig. 1).

Les roulements a éléments roulants remplissent deux taches fondamentales:

1. Transport d'une charge a partir d'autres €léments connectés, dont la plupart sont des
arbres rotatifs.

2. Conversion du mouvement de glissement en mouvement de roulement du roulement
éléments, réduisant ainsi le frottement de rotation dans le systeme.

Malgré leur simplicité, les roulements a éléments problemes complexes dans des
conditions de fonctionnement réelles. Avant le 1960, les études sur les roulements ont été
menées principalement par des mesures. Ensuite, des formulations empiriques de la
performance des roulements ont été dérivés comme dans les ceuvres de Stribeck [1],
Sjovall ,[2] Lundberg et Palmgren [3,4]. Depuis les annees 1960, avec le développement
rapide de l'informatique, la théorie et I'application de la modélisation des roulements ont
immense croissance, déclenchée et lancée par Jones [5] et Harris.[6] Les études analytiques
sur les roulements étaient souvent accompagnées de investigations pour valider I'analyse.
Avec l'augmentation continue sur la demande d'un rendement plus élevé et d'une perte de
puissance moindre en rotation systemes, la conception et l'optimisation des roulements
devenir important. A cette fin, la modélisation des roulements a attiré l'attention pour
obtenir des modéles plus précis et fiables.

La modélisation des roulements joue un réle important dans la phase de conception d'un
roulement en réduisant le codt et le temps des tests. En réalité, c'est impossible pour
effectuer tous les types d'essais pour les roulements comme un grand nombre de
conception et les paramétres de fonctionnement sont impliqués. Au cours des derniéres
décennies, de nombreuses approches et résultats ont été présentés dans le domaine du
roulement la modélisation. Les fabricants de roulements individuels ont développé leur
propre programmes de modélisation et d'analyse pour le support client, ainsi que pour le
développement de nouveaux produits.[7-8] Programmes de modélisation commerciale sont
également disponibles.

Dans ce mémoire, nous avons passé en revue les modeles de roulements a éléments

roulants avec accent sur les modéles de roulements a billes et a rouleaux a une rangée. Ce
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memoire traitait de l'avancement des méthodes de modélisation des roulements ordre
chronologique et passeé en revue la plupart des problemes liés au roulement modélisation
comme le contact des éléments roulants et des courses, I'équilibre des roulements et
rigidité, hypothéses cinématiques, précharge du roulement, effet inertiel de vitesse de
rotation, résistance a la fatigue et désalignement..
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Figure.1 Structure d'un roulement a rouleaux: (a) Roulement a billes,

(b) Roulement a rouleaux
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Chapitre 1 les roulements

I.1 Introduction

Les paliers a roulement sont des eléments technologiques qui sont destinés a la réalisation
de liaison pivot entre deux ensembles de pieces d'un mécanisme, tout en assurant un
frottement minimum. Un roulement est composé d’une bague extérieure, d’'une bague
intérieure (appelée "rondelle™ dans le cas de butées) et d’éléments roulants logés dans une
cage appropriée afin de les séparer et les répartir également le long de la piste de
roulement.

En transmettant le mouvement de rotation de la partie statique a la partie dynamique de la
machine tournante, le palier a roulement transmet de méme des vibrations. Ces dernieres
sont dues essentiellement a I'état de surface des €léments roulants et des pistes de
roulement, aux instabilités des cages, aux désalignements des arbres, etc.... Pour un
roulement présentant un défaut, ces vibrations deviennent prépondérantes et on ne peut pas
les négliger devant celles générées par le systeme.

Pour ces raisons, chaque élément du roulement doit étre dimensionné. Il est de plus
nécessaire de connaitre les sollicitations mécaniques s'exercant sur ces pieces, afin de
pouvoir prédire leur durée de vie, leur capacité de chargement, etc....

| .2 Constitution des roulements

A quelques exceptions prés, les roulements sont constitués des éléments suivants:

_ Des éléments roulants, billes, rouleaux ou aiguilles.

_ Une bague extérieure, dans laquelle est creusée une piste pour guider les éléments
roulants.

_ Une bague intérieure, également creusée d'une piste.

_Une cage, destinée a maintenir entre les élements roulants la distance voulue.

|3 Principaux types de roulements

Il existe de trés nombreux types de roulements, dont nous ne présenterons ici que les plus
courants. Nous sommes redevable, pour les figures, a la société SKF-France.

|.3.1 Roulements rigides a bille

Figure |.1 Roulement rigide & billes.

La figure |.1 représente un roulement rigide & billes. La conformité des pistes avec les
billes est trés forte dans la direction axiale (rpiste =~ 0,52 Dbille). Ces roulements peuvent
reprendre une charge radiale, une charge axiale modé et ont une certaine raideur vis-a-vis
de l'inclinaison de l'arbre. L'inclinaison admissible est de 2' a 10'. Pour assembler ce type

4



Chapitre 1 les roulements

de roulements, on excentre la bague intérieure, ce qui rend possible I'introduction des billes
(fg. |.2). On recentre alors le tout et on place la cage qui est composée de deux piéces qui,

sur la figure 1.1, sont rivées. Trés répandus, les roulements de ce type sont aussi les moins
chers.

Figure |.2 Introduction des billes.
| 3.2 Roulements & billes & contact oblique

Figure 1.3 Roulement & billes & contact oblique.

Les roulements & une rangée de billes & contact oblique (fg. |.3) sont congus pour
reprendre la combinaison d'une charge radiale et d'une charge axiale. En l'absence d'une
charge axiale suffisante, les deux bagues ont tendance a se séparer. Ces roulements sont
donc toujours montes par paire

Figure |.4 Roulement & deux rangées de billes montées en O.

Certains roulements possedent deux rangées de billes a contact oblique montées en O,

expression que nous expliquerons plus loin (fg |.4). 1ls constituent un réel encastrement de
l'arbre.

Figure |.5 Roulement & rotule & deux rangées de billes.
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A Tlinverse, si l'on place deux rangées de billes sur une piste extérieure sphérique, on
obtient un roulement a rotule. Ce type de roulements permet une inclinaison de l'arbre de
1,5a 3.

|.3.3 Roulements a rouleaux

Figure |.6 Roulement & rouleaux cylindriques.

Les roulements a rouleaux supportent des charges plus grandes que les roulements a billes
et ils sont en outre plus rigides. Ils ont le plus souvent une seule bague épaulée

latéralement. Sur la figure 1.6, c'est la bague intérieure. 11 est clair qu'un tel roulement est
totalement incapable de reprendre une charge axiale. L'inclinaison admissible de I'arbre
dans un tel roulement est de 2'.

| 3.4 Roulements & rouleaux coniques

L'équivalent en roulements a rouleaux du roulement a billes a contact oblique est le

roulement & rouleaux coniques (fg. |.7). 1l faut noter qu'ici, les efforts, normaux & deux
génératrices opposees du rouleau, ont une résultante tendant a chasser le rouleau en
direction de sa grande base. Il est donc impératif de disposer des épaulements sur une des
deux bagues - en général, c'est la bague intérieure - et cela implique que la grande base
frotte réellement sur I'épaulement. De la méme facon que les roulements a billes a contact
oblique, ces roulements se montent par paire, de maniere a equilibrer les efforts axiaux.

Figure |.8 Roulement & rotule & rouleaux en forme de tonneaux.
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On peut obtenir un roulement a rotule avec deux rangees de rouleaux en forme de tonneau,

la bague extérieure étant sphérique (fg. |.8). Ce type de roulement a été développé par A.
Palmgren, de la société SKF.

|.3.6 Roulements & aiguilles.

Figure .9 Roulement & aiguilles

On appelle roulements a aiguilles des roulements ayant des rouleaux tres minces

comparables & des aiguilles (figure 1.9). Ces roulements ont des applications spécifiques,
notamment les tétes de bielles des moteurs a deux temps.

La raison de leur utilisation dans ce cas est que le mouvement pendulaire de la bielle induit
des accélerations qui, avec de gros rouleaux, provoqueraient des forces d'inertie
importantes, nuisibles a la cage.

|.3.7 Butées

On appelle butée un roulement destiné & reprendre une charge axiale. La figure 1.10
représente une butée a billes a simple effet, c'est-a-dire capable de

Figure .10 Butée a simple effet.

reprendre des efforts axiaux dans un seul sens. la figure |.11 représente une butée & double
effet, c'est-a-dire capable de reprendre un effort axial dans les deux sens. Il existe
également des butées a rouleaux.

Figure |.11 Butée a double effet.

| .4 Fatigue des roulements
Considérons un roulement tournant sous une charge donnée de direction fixe.
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L'expérience montre qu'aprés un certain temps de fonctionnement (heureusement assez
long si le roulement est bien dimensionné), le roulement commence & émettre un bruit
caracteristique que I'on considere généralement comme le signe de sa défaillance. L'origine
de ce bruit est le phénomene d'écaillage, dont voici la genese. Les éléments roulants font
supporter aux pistes des efforts répétés et, comme nous I'avons vu lors de I'étude du contact
hertzien, cela provoque a une certaine profondeur un cisaillement alterné. A l'issue d'un
certain nombre de cycles, il arrive qu'une fissure se forme en un point faible. Petit a petit,
cette fissure se propage jusqu'a la surface et on assiste a la formation d'une écaille qui se
détache, laissant sur la piste un cratere. Les éléments roulants, en passant sur ce cratére,

subissent des accélérations qui sont & l'origine du bruit dont nous avons parlé (fg. 1.12).

Le phénoméne d'écaillage est inévitable et se produit d'autant plus vite que la charge est
plus élevée. Les roulements ont donc une durée de vie finie, que I'on note L, et qui se
compte en nombre de cycles, c'est-a-dire en nombre de tours de l'arbre. Malheureusement,
ce nombre de cycles avant écaillage sous une charge donnée est trés dispersé, ce qui
complique l'analyse. Des études statistiques ont été menées de longue date par les
constructeurs de roulements et elles ont conduit a une courbe de probabilité de survie dont

la forme est représentée en figure 1.13.
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i Ecaille
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Figure |.12 L'écaillage et ses conséquences.
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Figure |.13 Probabilité de survie des roulements.

Il est d'usage de noter Lio la durée de vie correspondant a 10% de défaillances (soit une

fiabilité de 90%), Lso la durée de vie correspondant a 50 % de défaillances, et, en général,
Ld % la durée de vie correspondant a un pourcentage de défaut d % = 100(1 S). On
constate que
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Leso == 5,25L49
I.1
La fiabilité de référence S* généralement adoptée par les constructeurs est de 90%. Il y
correspond la durée de vie nominale L (on omet l'indice 10). Pour les autres fiabilités, les
travaux les plus récents [1, 2, 3] ont conduit a la formule suivante :
InS Lay — Lo
n0,9 ( L—Lo

) (loi de Weibull)
1.2

ou Lo est la durée de vie atteinte par tous les paliers (Lo = 0; 05L), et e, un exposant de

dispersion, mesurant la vitesse d'endommagement du matériau. On peut adopter la valeur

e = 1; 11 pour tous les types de roulements. Cette loi donne les résultats suivants :

S [ d% | Law/L
02 |80 | 11,1
05 | 50 | 5,23
08 | 20| 1,9
09 | 10| 1
0,95 | 5 | 0,547
0,98 | 2 | 0265
0,99 | 1 | 0165
0,995 | 0,5 | 0,111
0,998 | 0.2 | 0,077
0,999 | 0,1 | 0,064
1 | o] 005

A titre d'illustration, considérons un roulement qui supporte un arbre tournant a une
fréquence de rotation N = 3000 tr/min et supposons qu'on en attende un temps de vie
T = 10000 h [1] avec une fiabilité exceptionnelle de 99,9%. Cela revient a dire que

Loy =TN = (10000 x 60) - 3000 = 1,8 - 10° cycles

En se référent au tableau ci-dessus, il faudra donc calculer le palier pour une durée de vie
nominale

Y .
L= 0,064 = 28,13 -10° cycles

|5 Relation entre la charge et la durée de vie

Les essais ont montré que la relation entre la charge P appliquée au roulement et sa durée
de vie nominale L peut s'écrire

L_(oy
w=(% 13

ou L* = 106 cycles, et C est la capacité de charge dynamique du roulement. C'est par
définition la charge pour laquelle la durée de vie nominale égale L*. L'exposant p vaut

| 3 pour les roulements A billes
p= IT pour les roulements & rouleaux

1.4
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| .6 Comportement des roulements sous une charge de direction quelconque

Dans la section précédente, nous avons parlé de la charge sans en préciser la direction. Or,
un roulement peut en général étre soumis a une charge radiale Fr et une charge axiale Fa,

comme le montre la figure |.14. Que vaut alors la

Il
I
Figure |.14 Charge radiale Fr et charge axiale Fa.
charge P & prendre en considération dans la formule (1.3) ? La réponse & cette question
nécessite deux étapes.

|.6.1 Direction de référence de la charge

On associe d'abord a chaque type de roulement une direction de référence qui est utilisée
lors des essalis.

_ Pour les roulements rigides a billes, la charge de référence P est radiale, ce qui est assez
naturel.

_ Pour les butées, la charge de référence P est axiale, ce qui est tout aussi naturel.

_ Pour les roulements a billes a contact oblique et les roulements a rouleaux coniques, le
choix de la direction de reférence est moins evident. En effet,

Fr
Fa

Figure |.15 Ligne de pression dans un roulement & contact oblique.

I'effort siégeant dans un élément roulant dépend de son déplacement de compression
élastique dans la direction de contact (ligne de pression), mesuré sur I'élément supérieur de

la figure |.15 par:

8 =d-c08a+ d,8in o

1.5

0U &y et 85 sont les rapprochements des deux bagues dans la direction radiale et la direction
axiale respectivement, et o est l'angle de contact. Il ne peut y avoir d'effort que si & est
positif, soit si

10
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do SN > —4, oS a |6

Plus précisément, la loi de comportement des roulements a contact oblique(a billes ou a

rouleaux) admet la représentation approximative donnée par la figure |.16 2. En
particulier,

‘ i
| I |
¢W/ (A

pas deffort

Figure 7.16 Loi approximative de comportement des roulements a contact oblique
(a billes ou a rouleaux).

dg tg o
=0
Oy
c'est-a-dire que le déplacement relatif des deux bagues est purement radial pour
Fotga
= 0,8
Soit
F¢:1,25Frtg& I 7

C'est ce cas de charge qui sert de référence : pour un roulement a contact oblique, la charge
de réféerence est la composante radiale de la charge donnant un déplacement relatif des
deux bagues purement radial. Le chargement de référence est donc de la forme

(Fr, Fo)=1(P, 1,25Ptga) 1.8

|.6.2 Charge dynamique équivalente

Ceci posé, on dit que deux systémes de charge (Fr1 ; Fa1 ) et (Fr2 ; Fa2 ) d'un roulement
sont équivalents s'ils ménent a la méme durée de vie. Dans chaque classe d'équivalence de
charges, il en existe une qui a la direction de référence. La charge P correspondante est
appelée charge dynamique équivalente. Le calcul de celle-ci pour un roulement peut étre
fait avec une bonne approximation a l'aide de lois approchées constituées de deux
segments de droite de la forme
P=XF,.+YF

P 1.9
dont on trouve les coefficients dans les catalogues des constructeurs. A I'neure actuelle, ce
calcul est normalisé sur base des travaux fondamentaux de Palmgren et Lundberg [2, 3].

11
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|7 Comportement sous une charge dépendant du temps

Dans de nombreuses applications, la charge n'est pas constante. Soit par exemple un
roulement a billes de capacité dynamique égale a 45000 N, monté dans une boite de
vitesses d'automobile, et devant fonctionner dans les trois conditions suivantes :

Vitesse enclenchée 1 2 3

r — fraction du temps d'utilisation 0,1 0.1 0.8
Fréquence de rotation N/ (tr/min) 750 1050 | 1500
Charge ¢quivalente P/Newton 10260 | 7840 | 5780

Quel temps de vie T atteindra ce roulement ?

La réponse a ce genre de problemes est fondée sur le principe du dommage cumulatif qui,
du reste, a été introduit par Palmgren dans ce cadre précis en 1924[4] . De ce principe
résulte l'introduction de ce que nous appellerons la charge bi-équivalente.

|.7.1 Charge bi-équivalente

Supposons que le palier soit soumis a n cycles qui se décomposent en n1 cycles sous la
charge équivalente P1, nz cycles sous la charge P2, etc. Sous la charge Pk, a laquelle
correspond la durée de vie L, il subit un dommage

y
D, = -
k I,

qui, en vertu de la loi de durée de vie (1.3), s'écrit encore

. ny PP
D, = L_E
k L-Cr
oon 1 ong
T L*CPqn kK

Le dommage total apres les n_cycles vaut donc

o _n 1 Nk p
D_Zk:Pk_L*EZk:?Pk

ce qui, en introduisant la charge bi-équivalente

o 1.10
Donne
L\ C
.11

La durée de vie L, comptée en nombre total de cycles n, correspond alors a un dommage
unitaire, ce qui conduit a la relation

L _ (L)
L\ B 112

12
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qui a la méme forme que (1.3).
|.7.2 Application au probléme posé

Appliquons cette notion a notre probléme. On peut admettre qu'aprés un temps
raisonnablement long, les fractions de temps d'utilisation sont stabilisées, ce qui rend les

rapports ng / n de la formule (1.10) & peu prés invariants. Sur le temps de vie, on aura fait
dans la vitesse k un nombre de cycles égal a

nE = :l‘kﬂ'—k]—
et un nombre total de cycles égal a

n= Z g = {Z 2N )T = NT
k ke

en notant N la fréquence de rotation moyenne
V = Z :t‘}\.f\-rk
k

Il en résulte que la formule (1.10) se transforme en

Nj
“L ‘ZIF: Fb
|k

1.13

1.14

La durée de vie se calcule alors par la formule (1.12) et on en déduit le temps de vie par

roL

A 1.15

Effectuons le calcul. On a
N = 2Ny 4+ 23Ny + 23N3 = 0,1-750 4+ 0,1 - 1050 4+ 0, 8 - 1500 = 1380¢r/min

On calcule en suite

'.1’14'“'&:-1 0.1-750 _
= —— =10,0543
N 1380 7
'.1’24'1"&"2 0.1-1050
= ——— =0,07609
N 1380
L?_‘;_;P‘fr;_; 0, &-1500
—— = —— = 0,8696
N 1380

On vérifie, a titre de preuve, que la somme de ces coefficients vaut l'unite.
L'application de la formule (7.14) donne alors

Py, = 1/0,05435 - (10260)3 + 0,07609 - (7840)3 + 0,8696 - (5780)3 = 6409 N

(&4 ]
La durée de vie en cycles est donc

oyt 40500 6 P
L= (?) L ( 5100 ) -10° = 252, 3 - 10%¢cycles

Iy correspond un temps de vie

L 252,3-10° ‘
= 2259 07 _182.9-10%min = 3048h

T=% 1380

13
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|.7.3 Probléme inverse

Le probléeme inverse, qui est celui de la conception, consiste a trouver la capacité
dynamique nécessaire pour obtenir un temps de vie donné. Dans ce cas, on calcule comme
ci-dessus la fréquence de rotation moyenne et la charge bi-équivalente, on obtient la durée

de vie par
L=NT
et la capacité de charge dynamique nécessaire s'en deduit par
= fiq F
1.16

| 7.4 Cas d'une charge équivalente variant de maniére continue lors d'un cycle

Soit une charge équivalente variant selon un cycle de paramétre 0e 2]0; 2x[, pour fixer les
idées. Alors, la charge bi-équivalente est donnée par

g f’."lli /Qr i
‘P(‘.(L - \." o Jo P {H]‘dﬁ

1.17

|.8 Choix de la durée de vie

La durée de vie peut étre fixée par le cahier des charges. A défaut, on peut s'inspirer du
tableau indicatif suivant :

Tyvpe d'appareil Temps de vie en heures

Appareil d’usage restreint :
démonstration, mesures, portes | 50... 1000
Usage intermittent :
outil manuel, appareil ménager, | 2000... 10000
appareil de levage
Fonctionne 8h/ jour 10000, . . 30000

Fonctionne 24h /jour 30000. . . 100000

On notera que la considération de l'usure, qui sera traitée plus loin (section 1.11), définit
implicitement des durées de vie.

|.9 Calcul statique des roulements

1.9.1 Capacité de charge statique

Lorsqu'un roulement tourne peu, la durée de vie qu'on en attend est faible, si bien que le
calcul a la fatigue donne une charge admissible

L* PR.
p=cC (T) >

Mais il est bien évident qu'une charge trop importante peut mener a des dé- formations
permanentes sous forme d'empreintes sur les pistes, un peu comme dans un essai Brinell.
Ces détériorations nuisent a la précision du guidage (I'arbre ne tourne plus rond) ; sont a
l'origine d'un fonctionnement bruyant du roulement.

14
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Dans cette optique, on définit la capacité de charge statique Co, correspondant a I'heure
actuelle a une valeur maximale de la contrainte de Hertz, avec la condition supplémentaire
que la déformation plastique du contact n'exceéde pas le dix-milliéme du diamétre d'un
élément roulant. La charge statigue Po est alors limitée en fonction du choix d'un
coefficient de sécurité s0, c'est-a-dire que lI'on admet la valeur

C
Py=—"

%0 1.18

Il faut bien se rendre compte que la capacité de charge statique n'est nullement définie par
la ruine du roulement, si bien que le coefficient de sécurité sO ne doit pas nécessairement
étre supérieur a l'unité.

_ Dans les applications ou le silence de fonctionnement est hautement nécessaire, comme
dans les appareils médicaux d'hdpital, on posera normalement sO = 2.

_ De méme, dans les machines-outils, qui nécessitent pour bien fonctionner une grande
précision de rotation, on posera également s0 = 2.

_ Enrevanche, si le silence du roulement importe peu, comme par exemple dans les engins
de chantier de génie civil, on pourra poser s0O = 1/2.

_ De méme, lorsqu'on veut gagner colte que codte du poids, comme en aviation, on pourra
également poser sO = 1/2.

1.9.2 Charge statique équivalente

De la méme facon que pour la charge dynamique, on traite le cas d'une sollicitation
quelconque a l'aide d'une charge statique équivalente qui se calcule par deux lois affines de
la forme

R[} = XGFr + Y:[)Fa | 19

Le coefficients X0 et YO sont donnés dans les catalogues des constructeurs. On prendra
note du fait qu'ils ne sont pas égaux aux coefficients X et Y servant a calculer la charge
dynamique équivalente.

I.10 Calcul des charges dans le cas de deux roulements & contact oblique (& billes ou &
rouleaux) montés en opposition

|.10.1 Montage en X et montage en O

Q

Figure |.17 Centre de pression d'un roulement & contact oblique.
La résultante des efforts des différents éléments roulants d'un roulement a contact oblique

passe par le centre de pression | (fg. 1.17) et ne peut exister que si
F,z F.tgo 1.20

étant l'angle de contact. Pour pouvoir reprendre des efforts axiaux dans les deux sens, on
monte deux roulements en opposition. Deux montages sont possibles : en X ou en O.

15
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Le montage en X (fg. 1.18) est caractérisé par le fait que les centres de pression sont
situés entre les deux roulements. Les lignes de contact tracées de part et d'autre de I'axe
dessinent alors une figure qui suggére la lettre X, d'ou le nom de ce montage. Les charges
radiales, qui passent par les centres de pression, sont donc plus rapprochées que les
roulements eux mémes, ce qui diminue le moment que peut reprendre le systéme. A la
limite, pour une distance ~ nulle entre les centres de pression, on obtient une rotule (du
moins, au premier ordre).

Dans le montage en O (fg. 1.19), les centres de pression sont situés & I'extérieur des
roulements. Les lignes de contact tracées de part et d'autre de I'axe dessinent alors une
figure qui suggére la lettre O. Les centres de pression sont alors plus éloignés que les
roulements, ce qui augmente le moment que peut reprendre le systeme. Méme si les
roulements sont accolés, la distance ~ des centres de pression est positive.

N

\NE - 1)

Fr . Fr

M= Fr
Figure 1.18 Montage en X

M= Fr
Figure |.19 Montage en O

On utilise le montage en X lorsque le moment a reprendre est petit ou que la distance entre
les paliers est grande. Pour des raisons de facilité¢ de montage, on le préfere lorsque c'est
I'arbre qui tourne. Le montage en O s'utilise dans tous les cas ou des paliers trés proches
doivent reprendre un grand moment. Le cas typique est la roue de véhicule. Du reste, on
préfére le montage en O lorsque c'est le moyeu qui tourne sur un axe fixe, car le montage
est plus aise.

On notera encore que le montage en O permet, sans efforts supplémentaires, une dilatation
de l'arbre plus grande que celle du bati, ce qui n'est pas le cas du montage en X. Ce dernier
permet par contre un raccourcissement relatif de I'arbre par rapport au bati.

|.10.2 Répartition des charges axiales

1.10.2.1 Exposé du probléme

Dans ces deux montages, le calcul de la charge revenant a chaque roulement est délicat :
une charge radiale sur le roulement 1 a tendance a séparer ses deux bagues. Mais ce
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mouvement est empéché par le roulement 2. Il en résulte une charge axiale mutuelle dont
le calcul reléve de I'hyperstatique (non linéaire). Le méme probleme subsiste lorsqu'une
charge axiale Ka est appliquée a I'ensemble.

Pour écrire les relations de maniére unique, nos conviendrons d'appeler roulement 1 celui
que la charge axiale Ka tend a surcharger et roulement 2 celui que cette charge a tendance
a décharger. Ainsi (fg. 7.20), la charge axiale du roulement 2 s'ajoute a Ka pour donner la
charge axiale du roulement 1 :

Ho = Far = Fa .21
2 2
Y

=

N
—
d 2 | I N A

I2

Figure |.20 Définition des roulements 1 et 2

Mais cette relation d'équilibre ne suffit pas a déterminer Fal et Fa2 et il faut faire
intervenir les lois liant les déplacements relatifs des bagues de roulements a leur charge. En
notant le déplacement axial relatif des bagues d'un roulement dans le sens de la
compression, on peut écrire [16]

5 = C(F, tg) /™ ®,(y) .22

ou G est une constante du roulement, m, un exposant valant 1,5 pour les roulements a
billes et 1,1 pour les roulements a rouleaux, y, un facteur de direction de charge donné par
F,

y:Frtg& |23

et @r, une fonction ayant l'allure représentée en figure |.21.

_da
®r V) G (Frigayim

1

:
1
i
I
1
!
I
1
|
1
|
|
1
1
|
|
|
|

Figure |.21 Allure de la fonction _r

En l'absence de serrage initial, on a a1 = 942 car les deux roulement sont rigidement liés
a l'arbre et au bati. Des lors, un des deux roulement a un déplacement axial positif et
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l'autre, un déplacement axial négatif. Comme le montre la figure 1.21, cela implique la
relation

(I)r(yl) ) (br [y2) <0

Mais il y a plus : si la fonction @y est négative, cela implique que son argument
y a une valeur comprise entre 1 et 1,25. On peut donc affirmer qu'un des

deux roulements fonctionne entre y = 1 et y = 1,25 et que l'autre roulement
fonctionne avec une valeur de y supérieure a 1,25.

1.10.2.2 Méthode du maitre et de I'esclave

Il est d'usage de simplifier le probléme en admettant que le roulement ayant la plus petite
valeur de y fonctionne en y = 1; 25. Cette procédure exageére un peu les charges axiales sur
les roulements. Nous dirons par convention que ce roulement fonctionnant en'y = 1; 25 (ce
qui signifie F3 = 1; 25 Fr tg o) est le maitre et que l'autre, que nous appellerons I'esclave,
prend le reste de la charge axiale de maniére a vérifier I'équilibre. Le maitre peut étre le
roulement 1 ou le roulement 2, ce qui signifie que deux schémas de calcul sont possibles :
Schéma 1 : Le roulement 1 est le maitre.

Alors,

Fﬂl = IQEF?ltgﬂl
Fﬂi‘ — Fal_fiﬂ |24

Ce schéma est en échec si Fa2 < 1, 25Fr2 tg _2. Dans ce cas, il faut adopter le schéma 2.
Schéma 2 : Le roulement 2 est le maitre.

Alors,
Fﬂg = 1, QEIF?E t.g (ko
Fﬂ-l = Fag + -H-_ﬂ-

1.25

Ce schéma est en échec si Fa1 < Fr1 tg al. Dans ce cas, il faut adopter le schéma 1.

La procédure la plus simple et la plus facile a retenir est d'essayer I'un des deux schémas et,
en cas d'échec, d'adopter l'autre. Les constructeurs de roulements présentent le calcul de
maniére déterministe en définissant trois cas [2, 3].

C'est strictement équivalent, mais plus compliqué et plus difficile a retenir.

1.10.2.3 Cohérence de la méthode

Mais ceci pose une question de cohérence. En effet, est-on sdr qu'il ne soit pas possible que
les deux schémas soient en échec ? Nous allons montrer que I'échec d'un quelconque des
deux schémas implique la réussite de l'autre.
a) Supposons d'abord le schéma 1 en échec. Cela signifie que si I'on pose
Fal = 1; 25Fr1 tg al, on obtient

Fo=F,, —K,=1.25F, tg oy — K, <1,25F, g (ko

et que, par Conséquent,
I‘i_a =1, ‘25.1"_;1 tg oy — 1, EBFrz L ko

Mais alors, dans le schéma 2, ou I'on pose Faz = 1; 25 Fr2 tga2, le calcul de Fa1 donne
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Fo.l = Fa2+j{a
> 1,25Fotgas + (1,25F 1 tgay — 1,25 F 0 tgas) = 1,25F 1 tgay

donc le schéma 1 n'est pas en échec.
b) Supposons a présent le schéma 2 en échec, ce qui revient a dire que si Il'on
pose Fa2 = 1, 25Fa2 tg 02, on obtient

Fou=Fa+K,=1,25F tg s + K, <1,25F g o

et que, paf conséquent,
K, <1.25F tgar — 1, 25F 5 tg g

Mais alors, dans le schéma 1, ou I'on pose Fa1 = 1,25 F1 tg al, le calcul de Fa2 donne
FD.2 = Fo.l - f{a
> 1,25F4 gy — {1, 25F 4 Lg vy — 1,25F 9 tgﬂ:g) =1,25F5 Lg (o

donc le schéma 1 n'est pas en échec.
Finissons par noter que les deux schémas ne sont simultanément valables si que

f{ﬂ = Py — Fﬂg = 1..25F7-1 TE vy — 1~'25Fr2tgﬂ2

1.10.3 Identification des angles de contact

En pratique, les angles de contact ne sont pas indiqués explicitement dans les catalogues.
Mais on peut les connaitre a partir des lois pratiques de calcul de la charge dynamique qui
sont de la forme

F. 51 % <e
P= .
XF, +YF, si %,‘}E’ I26

Dans le cas des roulements a billes a contact oblique, on a

1,25tgax = e
1.27
et dans le cas des roulements a rouleaux coniques,
; 1
1‘2.]133[1': ? |28

|.10.4 Serrage initial

Pour étre rigoureux, I'état calculé par la procédure du maitre et de l'esclave correspond a un
certain serrage (il faut entendre par la un rapprochement des deux paliers sous l'effet d'un
écrou serré d'un coté). Ce serrage, que nous noterons A, est donné par

A =Gy (Fatga)™ &,(y) + Gz (Fratgaz) /™ &, (ye) 1.29

On trouvera toutes les données nécessaires a son calcul dans le Mémento, pages
R3 et suivantes. La précharge correspondante vaut
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A m
B, =
" (Gl +Gz> 1.30

On peut du reste modifier cette précharge, soit pour obtenir une durée de vie maximale de
I'ensemble des deux roulements, soit pour raidir le guidage de l'arbre. Cette question est
discutée dans la référence [7], dont les résultats principaux sont repris dans le Mémento.

|.11 Ajustement des roulements sur I'arbre et au niveau du logement

|.11.1 Roulage

Les ajustements a pratiquer pour les deux bagues du roulement different selon que ces
bagues tournent ou non par rapport a la charge. Examinons quelques exemples.

Soit d'abord un arbre tournant soumis a une charge fixe dans l'espace.

Dans ce cas, la bague intérieure du roulement tourne par rapport a la charge et sa bague
extérieure est fixe par rapport a la charge.

Soit a présent une roue folle sur un axe fixe et soumise a une charge fixe dans l'espace.
Ici, la bague extérieure du roulement tourne par rapport a la charge et sa bague intérieure
est fixe par rapport a la charge.

Soit un arbre tournant qui porte un rotor excentré. Le poids du rotor est fixe dans
I'espace, mais le balourd tourne avec l'arbre. 1l en résulte que la charge tourne par rapport
aux deux bagues des roulements.

La regle fondamentale est la suivante : une bague qui tourne par rapport a la charge doit
étre montée serrée. Par contre, une bague fixe par rapport a la charge peut trés bien étre
montée avec jeu.

Figure |.22 Phénoméne de roulage
Pourquoi cette régle ? Imaginons un arbre tournant par rapport a la charge radiale et

supposons que la bague intérieure du roulement ait du jeu. Comme le montre la figure 1.22,
le contact se fait au seul point A. Si la force radiale Fr est suffisante, la bague va rouler sur
l'arbre. Ce roulage forcé, bien qu'il n'entraine pas de glissement macroscopique des
surfaces, entraine cependant une usure rapide de I'arbre et de la bague parce que la surface
de contact est un peu aplatie et qu'il en résulte des microglissements. Du reste, un
glissement plus franc peut se produire lors d'accélérations. Ce phénomene est connu sous
le nom de roulage (on dit aussi laminage) et le seul moyen de I'éviter est de recourir a un
ajustement serré. On trouvera en page R10 du Mémento des indications sur les ajustements
a choisir. 1l en existe dailleurs dans les catalogues des constructeurs 5. Le méme
phénomene se produit sur la bague extérieure lorsqu'elle tourne par rapport a la charge.
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Notons encore que les roulements sont congus pour qu'avec une bague serrée, le jeu interne
soit approximativement nul. Lorsque les deux bagues sont serrées, il faut commander des
roulements avec un jeu plus grand que le jeu normal[8].

|.11.2 Roulement fixe et roulement libre

Dans le montage classique d'un arbre sur deux roulements rigides a billes, avec une charge
fixe dans l'espace, on fixe axialement a l'aide d'un serrage latéral la bague extérieure d'un
seul des deux roulements, de maniere & laisser libre la dilatation thermique de l'arbre.

|.12 Usure des roulements

Outre la fatigue, il existe un autre facteur qui limite la durée d'utilisation satisfaisante d'un
roulement : c'est l'usure.

|.12.1 Généralités

L'usure peut étre causée par différents facteurs, comme la présence de corps étrangers, une
lubrification insuffisante, une corrosion par lI'eau de condensation. Les facteurs influencant
l'usure sont les conditions de fonctionnement, I'ambiance et l'efficacité des dispositifs
d'étancheite et de graissage. Les conséquences de l'usure sont une augmentation de la
rugosité a l'intérieur du roulement, une augmentation du jeu interne, une augmentation du
bruit de fonctionnement, une baisse de la précision du guidage en rotation. Il peut en
résulter des engrenements défectueux, des balourds et une surcharge du palier.

|.12.2 Données expérimentales

Des essais ont été réalisés par Eschmann [9] sur 100000 paliers. Cet auteur définit qui
dépend de son diametre par la relation d'abord un jeu optimal e0 du roulement, qui dépend
de son diametre par la relation

€o d 0,67

I1 définit en suite un facteur d'usure fv par

P

e 1.32

ou V est laugmentation du jeu radial par usure. Ce facteur d'usure dépend du temps
dutilisation du roulement et de ses conditions de fonctionnement. Deux courbes
fondamentales ont été tracées a partir des expériences :

La courbe A, qui correspond a une usure minimale, c'est-a-dire aux conditions les plus
favorables.

La courbe B, qui correspond a une usure maximale, c'est-a-dire aux conditions les plus
Séveres.
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Figure 1.23 Courbes d'usure d'Eschmann [9]

En outre, dix plages intermédiaires ont été définies, pour représenter les conditions

courantes (fg. 1.23). En_n, il a été établi un tableau des plages et des facteurs d'usure
admissibles pour un grand nombre d'applications (voir Mé-mento, pages R12 et R13). En

portant sur le diagramme de la figure |.23 la valeur admissible fv et la plage assignées par
le tableau, on obtient une valeur de la durée de vie du roulement dans des conditions
acceptables de précision.

Ainsi, pour les roues avant d'un véhicule automobile, le tableau donne une valeur
admissible de fV comprise entre 4 et 8, et spécifie que le fonctionnement se

situe dans les plages h a i. Cela donne une durée de vie comprise entre 1600 et 4500 h
environ (en se placant sur la frontiére des deux plages).
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Chapitre 11 Modélisation et rigidité d'un roulement

1.1 Introduction

Dans le but de déterminer avec une assez bonne précision la répartition des charges
sur les différents corps roulants, des modéles plus performants tenant compte de la non
linéarité des contacts entre ces derniers et les pistes de roulement (contact hertzien) sont
développés. Dans ce contexte, Jones [8] et Palmgren [9] ont développé un modele
analytique d’un roulement chargé radialement ou axialement en utilisant les théories de
Hertz et Boussinesq. lls ont établi des formules approchées des relations effort-
déplacement permettant de modéliser le comportement des roulements. Des relations
simplifiees permettant de déterminer les raideurs axiale et radiale pour certaines
configurations du chargement sont ensuite données par Garguillo [10]. Une étude
concernant I’influence des différents paramétres expérimentaux sur la rigidité des
roulements tels que la vitesse de rotation, la pré charge, etc... est présentée par Krauss [11]
qui a montré que la vitesse de rotation n’a pas d’influence sur la rigidité. Des raideurs
angulaires définies suivant le plan de flexion des arbres sont introduites par Drago [12].
Une approche analytique basée sur la détermination d’une matrice de rigidité associée aux
cing degrés de libertés (trois translations et deux rotations) de la bague intérieure du
roulement dans son mouvement relatif par rapport a la bague extérieure est proposee par
Lim et Singh [13] dans les années 90. Demul [14], a utilisé cette derniére modélisation en
tenant compte des forces centrifuges.

Notre travail consiste a résoudre le probléeme non linéaire en s'appuyant sur une
modélisation eléments finis. Le modele se base sur la méthode des déplacements associée a
l'algorithme de résolution itératif de Newton-Raphson. Une étude théorique amenant a la
détermination de 1’expression générale de la matrice de rigidité de dimension (12x12) est
présentée.

On s’intéressera par la suite, dans un premier temps, a I’étude d’un roulement a
billes a contact oblique : La matrice de rigidité non linéaire et les efforts appliques par les
deux bagues sur le corps roulant sont déterminés. Un élément fini a deux nceuds et six
degrés de libertés par nceuds (trois déplacements et trois rotations) est développe lors de
ces calculs. Une étude numérique est ensuite présentée pour montrer I’influence de la
variation de certains parametres sur les termes de la matrice de rigidite. Une étude similaire
est ensuite réalisée sur un roulement a rouleaux cylindriques dont les bagues présentent
deux épaulements.

I1.2. Dérivation d'équations dynamiques pour TRB

Afin d'obtenir des équations d'équilibre de roulement, il est nécessaire de résoudre les
équations d'équilibre de tous les rouleaux qui sont liés au rouleau forces de contact. La
dérivation de ces équations a été clairement présentée par de Mul et al. et brievement
résume ci-dessous.

Il. 2.1 Hypotheses

Les hypotheses suivantes sont faites pour réduire la complexité de analyse: (1) les charges
générées par la cage et les frottements sont négligées; (2) La déformation élastique
n'apparait qu'a I'endroit du contact entre le rouleau et les bagues de roulement; (3) La
précharge axiale est suffisamment importante pour ne permettre aucun espace entre le
rouleau et les chemins de roulement
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I1.2.2. Théorie de Hertz

Les deplacements des bagues intérieure et extérieure vont engendrer des efforts de contact
sur la piste de roulement. La theorie de Hertz est utilisée lors du calcul des efforts qui
agissent sur les éléments roulants:

O:CI{J]” 1.1

ou Q est la force agissant sur I’élément roulant, Cf une constante de rigidité du contact, 2
I'écrasement des corps en contact et n le coefficient dépendant de la nature du contact.
11.2.3 Matrices de ""Géométrie"

Les différents repéres orthonormés directs utilisés dans cette analyse pour déterminer le
mouvement relatif du corps roulant et de la bague intérieure par rapport a la bague
extérieure sont : le repere élémentaire (global) R1 (O, xe,ye, ze)avec z e I'axe de
rotation du roulement, le repére li€¢ au corps roulant R2(Cr,re,ne, ze ) avec 6 I’angle
reperant la position du centre Cr, et le repére lié a la bague extérieure R3 (Cr,r'e,ne, z
e ) qui tient compte du basculement éventuel de la bague extérieure dans le repere R2 (voir
figure I11. 1).

Figure 11.1 : Définition des repéres utilisés

On note 0x, 0y, 0z, et y respectivement les déplacements angulaires du point N1 dans le
repere R1 suivant les trois directions ex ,ey , ez et ’angle de basculement de la bague
extérieure dans le plan radial de calcul. Ce dernier s’écrit :

y=-—sing &, + cos¢ &,
) .2
On définit les matrices de "géométrie” [G1] et [G2] correspondant respectivement aux
bagues extérieure et intérieure comme étant :

{@(C} € Bagueext) }}23 =[G ] {@(Nl €Bagueext ) }Ra 1.3

‘{@(C}. € Bagueint) }R' =[G ] i@{’\@ € Bagueint l}R_ L4

Ces matrices permettent de déterminer le déplacement des noeuds Nj et N2 dans le repére
R1 a I’aide des déplacements du centre Cr dans le repére R3 appartenant respectivement a
la bague extérieure et a la
bague intérieure. Elles

cosycosp cosysing siny —Zsing Zcosg 0 N
[GJ= —sinysing smysing cosy Rsing —Rcosg 0 s ccrivent :
0 0 0 —sing cos¢p 0 1.5
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11.2 .4 Systémes de coordonnées TRB, charges et déplacements

Figure. 1.2 montre les systémes de coordonnées TRB et le chargement. Le roulement
repére global (X, y, z), vecteur de force externe {F}T = {Fx, Fy, Fz, Mx, My} et le vecteur
de déplacement de I'anneau interne {6} T = {dx, dy, 0z, yX, yy} sont représentés sur la Fig.
I1.2(a). Dans le systeme de coordonnées cylindriques local (r, ¢,z) qui est fixé avec un
rouleau particulier a 1'angle d'azimut o, le la force de contact de la bague intérieure et les
vecteurs de déplacement sont{Q} T = {Qr, Qz,M} et {u} T = {ur, uz, 0}, respectivement.
Le déplacement du rouleau est exprimé par le vecteur {v} T = {vr, vz, y} (Fig. 1.2 (b)). La

relation entre les vecteurs {u} et {0} est indiqué comme

\ ) 4
‘ N\ A N i s 711 =
AN M
\l\gfg—ﬁ:—> } - | belen | @ | |
2, N e 2
.zf_4 Wl el i X[

N4 T AN

4 (0.9 I

%) e : w
(a) (b) (c)

Figure. 11.2 Systéemes de coordonnées de relevement et chargement. (a) (X, y, z) global
systeme de coordonnées, (b) (1, ¢, z) systeéme de coordonnées cylindriques, (¢) (&, {,n)

systéeme de coordonnées incliné

tuy = [Rg].{5]
11.6

ou [Re] est la matrice de transformation globale,

cosgsing 0 —zpsingzpcosg
[REI=| 0 0 1 rpsing zpcosg

0 0 0 —sing cosg
1.7

Le vecteur de charge de contact {Q} dépend a la fois du rouleau et de l'intérieur

déplacements d'anneau, c'est-a-dire

10} = {0({u}.ivh))
1.8

Dans le repere incliné (&, {, n) (Fig. 11.2 (c)), le vecteurs de force de contact et de

déplacement correspondants indexés par les indices k sont {Qx} T = {Q&, Q, M}, {ux} T
= {u&, ug, 0} et {vk} T = {VvE, v(, y}. En utilisant la matrice de transformation locale [K],

on peut obtenir

i b=k 8¢
1Ot = [K]-10] 1.9
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fu Y =[K]- ful (3)
Ll ' | I | [ | 11.10
(v = (K] )
11.11
ou
cosk sink 0
[K]= | sink cosk 0
0 0 1

11.12

I1.2.5 Force de contact rouleau-piste
La force de contact par unité de longueur entre le rouleau et le chemin de roulement était
représentee, par Andreason, 4 comme:

-1 09
a=Cu Li'!:'z.r
11.13

La force de contact totale entre le rouleau et le chemin de roulement peut étre déterminé en
appliquant I'opération d'intégration

0,= (",

1.14

ou a =1, e indique I'anneau intérieur et extérieur. Dans le but de déterminer la compression
de contact élastique (83), il faut décomposer le contact force dans ceux des sous-sections
correspondant au profil du rouleau. Pour exemple, dans le cas d'un rouleau chanfreing,
trois sous-sections désignées par Qa1, Qa2 et Qa3 sont nécessaires comme illustré sur la
(Fig. 11.3) 84 a une position arbitraire de chacun sous-section sera définie. Tout d'abord,
considérez le profil de rouleau droit (Fig. 11.4), la compression de contact a une distance xa
(0 < xa < lw) est calculée par

) )

S5 =45 alfr)  “alre)

o () 2 .H,H=I:E"

11.15
ou d5(re) et da(fr) sont les compressions a l'extrémité arriere et a I'extrémité avant du

rouleau droit, respectivement. Par la suite, les lacunes se sont développées le long de
chaque sous-section dans le rouleau modifié se trouvent comme
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= o
g:.rl ['!rul xa)mn}’ (U —xa—{ul) []]} “16
a2 ™ 0 ”ul E"-ugfuz)
.17
Eax ™ (xa lru!)tm? (Erul E'Tuq—: lru) 11.18

L'existence des espaces réduirait la compression de contact réelle.
Ainsi, la compression réelle entre le rouleau et le chemin de roulement est

) k=1,2.3
ak 0 Eak ( 3 oy ) 11.19

En remplagant(Eq. 11.19) dans( I'Eq. 11.13), la force de contact de chaque la sous-section est
définie. Enfin, la force de contact totale sera obtenue

0,= 0,0t 00 11.20
Il .2.6 Force de contact rouleau-bride
Le contact d'extrémité bride-rouleau est soumis a un hertzien classique contact ponctuel
entre une bride plate et une extrémité de rouleau sphérique. Le rouleau et la force de

contact de la bride est obtenue a partir de

(:’-]r'= Cr ﬁ'.Ir'l.s;'( 5(':’ U}
o ' .21

ou ¢y et 67 sont la constante de contact et la compression entre I'extrémité et la bride de la
sphére de rouleau, respectivement

11.2.7 Equations d*équilibre des rouleaux et des roulements
De la (Fig. 11.3), les équations d'équilibre d'un rouleau s'écrit
[ (0~ 0.)cose+0sinpy+F, cosk= 0
(O, +0,)sing+ O cospy—F, sink=0
M~ M+ QL sinu-F. ¢ cosk-M,= 0

-2

11.22

ol F¢ et Mg sont la force centrifuge du rouleau et gyroscopique moment. Mj et Me, les
moments autour de l'axe 1, sont causés par le contact Forces entre le rouleau et les chemins
de roulement intérieurs et extérieurs, respectivement

i
e

i

Iu - ¥ A
M, = j:'; .8, \_;‘ x, dx

, d=1e
.'.'.I'); a ?

.23

Une fois que le déplacement de la bague intérieure {u} est connu, le rouleau le
déplacement {vk} peut étre trouvé en résolvant 1'équilibre des rouleaux (Eq. 11.22).
Une méthode itérative de Newton-Raphson est utilisée pour résoudre cet ensemble
d'équations non linéaires
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'Q:’[ [~ Q.cose Q,Jsinyn‘[
10, =J[Q_- [> =1 Osing-0cosyy [>
LM M, -0 sing | 11.24

Figure. 11.3.Schéma du corps libre pour un rouleau

Une fois que toutes les équations d'équilibre des rouleaux sont complétement résolues, le
vecteur de charge de contact de la bague intérieure a un rouleau particulier est facilement
trouvé comme montré dans (Eqg. 11.24). La charge de contact de la bague intérieure a
chaque emplacement de rouleau est puis transformé en systéme de coordonnées global afin
de trouver le portant I'équilibre, le vecteur de force résultant est

i} = [R¢]"-{ O} .
Somme de toutes les forces équivalentes {f} et de la force externe {F} agissant sur
I'anneau intérieur donne les équations d'equilibre globales comme

(F}+ Y [RAI- {0}, = {0}

i=1 .26
Cet ensemble d'équations d'équilibre avec des inconnues {6} T = {0x, dy, 0z, yx, Yy} ne

sont pas linéaires, de méme que les équations de rouleaux. Ainsi, le Newton- La méthode
Raphson est appliquée comme solution. A partir des descriptions ci-dessus, un
organigramme de calcul global pour TRB est donné (voir I'annexe).

11.3. Développement d'un modele quasi-statique

Le modele de roulement quasi-statique est souvent adopté dans la conception de
roulements a rouleaux car il est relativement simple et offre un répartition assez précise des
charges dans les éléments roulants, rigidité des roulements, et la résistance a la fatigue. Des
solutions d'équilibre statique sont utilisées pour fournir conditions pour les équations
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différentielles du mouvement pour déterminer le comportement dynamique des
roulements. Cette section fournit une revue de la littérature des modeles de roulements
quasi-statiques existants, ainsi que leur calcul méthodes.

Mod¢le de Stribeck: Stribeckl a mené I'une des premiéres études pour le roulements a
billes statiques & jeu nul et soumis a un simple charge radiale. Cette étude est devenue la
base de (Organisation internationale normalisation) ISO 76: 1978, [15] qui spécifie les
méthodes calculer la charge statique de base. Il a constaté que la zone de chargement d'un
roulement chargé radialement avec un jeu interne inférieur a m/2, et la charge sur la balle la
plus chargée est 4,37 fois la balle moyenne charge en cas de jeu interne nul. La force
maximale sur un bille (Qmax) a été formulé comme

437F,
- Zcosa

- miax

11.27
ou Fr, Z et a sont la charge radiale, le nombre d'éléments roulants et angle de contact
monté, respectivement. Plus tard, Palmgren4 a constaté que le valeur de la constante de
Stribeck pour les roulements a rouleaux a I’intérieur nominal le jeu est de 5,0. Ensuite, (EQ.
11.27) devient

11.28

La répartition de la charge d'un roulement dépend principalement de la charge facteur, €,
angle de chargement et jeu interne du roulement. La charge de contact a l'angle
d'emplacement, @, peut s'écrire

0p)-0..|1-5-1-co9)

- 1129

ou ¢ est le facteur de distribution de charge; ¢ est 1'angle par rapport au roulement ligne
médiane inférieure (comme indique sur la figure .11.4); b = 10/9 pour les roulements a
billes, et b = 3/2 pour les roulements a rouleaux.
Modeéle de Sjovall: Sjovall2 a établi une relation entre les charges maximales des rouleaux
et charge de roulement en utilisant une méthode d'intégration qui porte son nom. Le jeu
radial et les charges axiales et radiales étaient tous considérés dans le modele de Sjovall
comme

'F.'-' = Z(_)::I.l‘-. "'r_-- {f’.] COs ct,
11.30

ou l'intégrale de charge radiale, Jr (¢), est calculée par

J(F} = % [1—%(1— cos ¢))_I cos gd g,
Fal ’ 11.31
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et la charge axiale (Fa) est

F =20, J (e)sina.
11.32

L'intégrale de charge axiale, Ja (¢), est calculée par

1,000 [[1=l1-cos9) a

Fig.11.4 Répartition de la charge du roulement (¢ =0,5)

ou ¢1 est I'étendue angulaire de la zone de charge. La charge sur le rouleau peut étre
déterminé a l'aide de( I'Eq. 11.19).
Modéle de Rumbarger: le modéle de Rumbargerl5 a été développé uniquement pour le cas
de charge axiale. Rumbargerl5 a fourni des valeurs pour la charge axiale intégrale, Ja (¢),
et intégrale de charge de moment, Jm (), comme fonctions de 2e /dm, ou e et dm sont
I'excentricité et le diameétre primitif du roulement, respectivement. Ensuite, la charge axiale
peut étre déterminée par (Eq. 11.32), et le moment de charge dd a I'excentricité de la charge
axiale est calculé par
M=¢F = %de (£)sin c,
2 11.34
J.(6)= 2 1= li-cosf)| cosse

By £
—4 - 11.35

Dans les modeles ci-dessus, I'angle de contact est supposeé étre identique sur toutes les
balles ou rouleaux chargés. Ainsi, les valeurs des intégrales sont approximatives, bien
qu'elles soient suffisamment précises pour la plupart calculs. Une autre restriction dans
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I'application des trois les modéles pour un roulement a billes sont liés au domaine de la
solution, qui est en fonction des conditions de chargement.

Concernant les modeles Stribeck et Rumbarger, le roulement est soumis a une charge
radiale ou axiale. Les charges axiales et radiales sont appliqué au roulement dans le modéle
de Sjovall. Cependant, le modele de Sjovall est applicable uniqguement lorsque le rapport
des charges radiales aux charges axiales a une valeur dans une plage particuliere comme
I'illustrent Liao et Lin.[16]

Palmgren a proposé une série de formules empiriques pour calculer le fléchissement du
roulement pour des conditions de chargement spécifiées. Pour lent et roulements a vitesse
modérée, une charge radiale pure ne provoque qu'une la déformation (8y), et une charge
axiale pure induit une déformation axiale (5,).

Ces valeurs doivent également étre ajoutées au jeu radial approprié comme toute
déformation due a un bottier non rigide comme indiqué dans le tableau 1, ou D et |
indiquent le diametre de la bille ou du rouleau et la longueur du rouleau, respectivement.
Modeéle de Jones: Jones a développeé une théorie générale pour la charge analyse de la
déflexion des roulements, ainsi que la centrifugation et la gyroscopie chargements des
éléments roulants en fonctionnement a grande vitesse. Jones » la théorie a été adoptée dans
de nombreuses études.[17-18] La bague intérieure a cing degrés de liberté (DOF), dont
trois en translation et deux les déplacements en rotation, qui correspondent aux forces
externes et moments appliqués sur le roulement comme indiqueé sur la figure 3 (a).

Bearing Pure radial load Pure axial load
i "™
Angular contact ball bearings i i ) Jl"'f
" (ACBBS) = 5, =4.36x10"* L%\L”“” 8, =436x107* —fr;;”“”
T DV cosa DY sinex
) 333 223
Self-aligning ball bearings 8, =6.89x10 4 A 8, =6.89x10 4 g:rndx
D' cosa DY sina
523
Thrust bearings 8, =524x%10 4 f-hmdx
DY sina
34 34
Line and point contacts: 5, =1 81x10" %"‘“—d‘ Line and point contacts: §, =181x10 * gmax
. Fl’f‘ COS I sina
Roller bearings
0.9 R
5 Qmax 5 Qmax

Line contacts: 5§, =768x10 Line contacts: 5, =7.68x10 -
! IrIJ.R‘: : IrIJ.H

COS sine

Tableau 11.1. Relation charge-déformation du roulement
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Le roulement I'équilibre est obtenu en examinant la charge et le mouvement relatifs se
produisant au niveau de chaque élément roulant, qui incluent les forces centrifuges (Fc) et
moments gyroscopiques (Mg) dus a la charge de rotation. Contrairement au modéles
mentionnés ci-dessus, les interactions individuelles et la rigidité par le contact entre
I'élément roulant et les chemins de roulement est pris en Compte. La force de contact
hertzienne entre I'anneau et les billes est exprimé par

Q=K3", 1136

. 1 1
(& )" (& )" | 1137

ou K est la constante de contact entre le ballon et les courses. les indices, i et e,

représentent respectivement les races intérieure et extérieure. Le la charge de contact est

fonction des déplacements axiaux et radiaux relatifs du ballon. Ensuite, les équations

d'équilibre de la balle peuvent étre réduites en deux equations algébriques non linéaires

simultanées dans les axes axial et radial directions (en se référant a la Fig.11.5.(b)).

Cing équations d'équilibre pour le la course intérieure pour chaque coordonnée peut étre

obtenue en additionnant tous les forces liées a la race intérieure. La procédure de calcul des

roulements a rouleaux est similaire a celle des billes roulements. La principale différence

est la relation charge-déformation. Pour roulements a rouleaux, Jones a utilisé la relation

charge-déformation basée sur une formule empirique.

A condition que les effets de désalignement soient négligeables, Le modéle de Jones

utilisait la formule suivante:

0=K5",
11.38

ou b =10/9 pour un rouleau et un chemin de roulement avec contact de ligne. Le contact
constante, Kl, pour le contact du rouleau en acier et du chemin de roulement6 est

K, =7.86x10"1"",
11.39
oul indique la longueur de contact effective entre le rouleau et la piste.

%
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Chapitre 11 Modélisation et rigidité d'un roulement

Fig. 11.5. Modélisation des roulements a billes: (a) Systeme de coordonnées,
chargement et déplacements; (b) Chargement de la balle

Le modele de Jones a été amélioré par Harris et il a été appelé comme le

Méthode de Jones-Harris (JHM). Harris a détaillé le modéle de Jones en appliquant une
variété de conditions de chargement et de roulements. 1l a également présenté la méthode
de tranchage pour déterminer avec précision la répartition de la charge le long le contact
des rouleaux des roulements a rouleaux radiaux. Le modéle de roulement est donc
applicable aux conditions mal alignées et / ou fortement chargées. Actuellement, le JHM
est largement utilisé par les concepteurs et les ingénieurs dans la détermination de la
déflexion du roulement.

Andreason[19] et Liu[20] ont présenté un modéle analytique assez rigoureux pour calculer
I'interaction géométrique entre le rouleau, I'extérieur et chemins de roulement intérieurs et
bride de guidage d'un roulement a rouleaux coniques (TRB). Ils ont été les premiers a
formuler I'équilibre quasi-statique des roulements en utilisant la méthode vectorielle et
matricielle pour décrire la géométrie interne, les deplacements des éléments d'appui et la
déformation des contacts. modele de Mul: de Mul et al. ont établi une modele
mathématique avec des fonctionnalités hautement modulaires pour la balle et le rouleau
calculs d'équilibre de roulement et de matrice de rigidité. Un important ’avantage du
modeéle de de Mul est que la matrice jacobienne du roulement est dérivée analytiquement,
de maniere a générer facilement la rigidité du roulement matrice. Le modele de Mul est
plus facile a implémenter que le modéle de Jones car il est basé sur des équations de
déformation de charge sous forme de matrice. Cependant, de Le modele de Mul néglige les
moments gyroscopiques dans les roulements.

11.4. Application de modeles quasi-statiques

11.4.1 Calcul de la charge de contact et de la fleche

La contrainte majeure entre les composants dans I'élément roulant les roulements
proviennent d'un contact, c'est-a-dire de contacts ponctuels entre la bille et les chemins de
roulement a billes et les contacts de ligne entre le rouleau et les chemins de roulements a
rouleaux. La relation entre la charge de contact et la déformation est I'un des problémes les
plus importants de I'élément roulant modélisation des roulements. La formulation charge-
déformation peut directement influencer la précision du modele de roulement. Alors que le
point de contact peut étre traité en utilisant la théorie hertzienne classique pour la plupart
des roulements a billes, le calcul de la déformation de charge en contact de ligne est assez
discordant.

Cette section présente les techniques disponibles pour le contact en ligne problémes a
appliquer pour les roulements a rouleaux.
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En général, il existe trois méthodes largement utilisées pour déterminer la relation entre la
charge de contact et la déformation dans le rouleau roulements: technique de tranchage,
méthode de contact tridimensionnel (3D), et technique de tranchage alternative. Pour la
technique de tranchage, le rouleau— la région de contact du chemin de roulement est
divisée en un nombre spécifique de tranches la force de contact totale est calculée par la
somme du contact forces dans les tranches individuelles. Il existe différentes formules qui
ont a été developpe pour la charge et la déformation de la tranche. [21-22] I'examen des
relations charge-déformation pour le contact des chemins de roulement a été présenté par
Teutsch et Sauer.[23] La plupart des formules charge déformation fournissent un assez bon
accord entre eux. Cependant, dans le technique de tranchage, chaque tranche est
généralement traitée séparément, c'est-a dire toutes les tranches sont traités
indépendamment et n'ont aucun effet sur la charge de contact ou déviation des autres.
Ainsi, la technique de tranchage ne refléte pas le bord contraintes sur une lame de contact
de chemin de roulement a rouleaux. La méthode de contact 3D est établie a l'aide du demi-
espace Boussinesq relations force-déplacement et méthode de flexibilité analyse
structurelle [24,25] Cette méethode calcule la pression de contact distribution et approche
normale entre deux corps élastiques en utilisant un schéma itératif.[25,26] La méthode
prend donc beaucoup de temps par rapport a la technique de tranchage simple. Pour éviter
ce probléme, Kabus et al.[27,28] ont analysé une série de contacts a differents les fleches
de contact et les angles d'inclinaison des rouleaux, qui sont utilisés pour l'interpolation
résultats de contact pour les calculs de charge des rouleaux sous différentes charges
conditions. Ainsi, la procédure fastidieuse pour la pression le calcul n'est effectué qu'une
seule fois.

Récemment, Teutsch et Sauer[23] ont amélioreé la technique de tranchage en introduction
d'une technique alternative pour I'analyse de la course a rouleaux contact dans les
roulements a rouleaux. Dans cette méthode, ils ont pris en compte le effet de la force sur
une tranche a la déflexion d'une autre tranche en utilisant un matrice de coefficients
d'influence pondérés. Le concept d'influence Le coefficient a été précédemment introduit
dans la méthode de contact 3D. En appliquant ce concept, le temps de calcul peut étre
considérablement réduit.

En ce qui concerne l'exactitude de la méthode, de Mul et al.[17] ont évalué deux modeles
de contact a rouleaux comprenant la technique de tranchage et un modele non hertzien
sophistiqué pour la mesure expérimentale. Ils ont conclu qu'un meilleur accord est obtenu
en utilisant le tranchage technique, tandis que le modele sophistiqué non hertzien se
comporte davantage raidement. Harris et Kotzalas[29] ont déclaré que la technique de
tranchage est capable de fournir des calculs de charge de contact rouleaux-chemins de
roulement assez adéquats. Méme si cela ne reflete pas la concentration des contraintes de
bord, les contraintes ne sont répartis que sur de trés petites zones. Par conséquent, ils
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peuvent étre négligé avec juste une petite perte de précision lors de I'examen de la équilibre
de chargement.
Cependant, la technique de tranchage simple est incapable de capturer le

0.07
_____ Slicing technique
3D contact method
....... Altemative slicing technique

0.06

0.05

0.04

0.03

Compression (mm)

0.02

0.01

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Contact force (kN)

Fig. 11.6. Comparaison du comportement force-déformation de contact

effets d'extrémité du rouleau resultant d'une surcharge ou d'un mauvais alignement des
contacts. Donc, il peut produire des estimations non prudentes de la durée de vie en
fatiguel7. La méthode de contact 3D ou une autre technique de tranchage doit étre utilisée
pour le calcul de la pression de contact, puis de la pression de contact grossiere les données
doivent étre interpolées de maniere a constituer une base de données du résultat les forces /
moments de contact qui peuvent étre utilisés comme dans Kabus et al [27,28] La
figure(11.6) montre la relation entre la force de contact normale de le rouleau et le chemin
de roulement intérieur dans un roulement a rouleaux cylindriques (CRB) et compression du
contact du chemin de roulement intérieur. Les forces de contact sont calculé en utilisant la
technique de tranchage, la méthode de contact 3D et l'alternative technique de tranchage.
La figure (11.6) montre un bon accord global entre les technique de tranchage et méthodes
de contact 3D, alors que l'alternative la technique de tranchage produit une plus grande
déflexion a la méme force de contact.

La figure(11.7) montre les répartitions de la force de contact sur la longueur du rouleau pour
les profils de rouleaux bombés et droits. On constate que le tranchage La technique ne
permet pas de prédire la charge de bord dans les deux cas. L'alternative la technique de
tranchage semble sous-estimer la charge de contact au rouleau se terminer par rapport a la
méthode de contact 3D.

En général, en raison de la commodité du calcul, le tranchage

La technique est communément adoptée pour la charge de contact du chemin de roulement
a rouleaux calculs de distribution, comme on peut le trouver dans diverses études,

37



Chapitre 11 Modélisation et rigidité d'un roulement

[20],[26],[30-34] manuels, [12,29] ou spécification technique 1SO.[35] Les techniques de
tranchage sont simples et rapides, tout en offrant un chemin de roulement a rouleaux
suffisamment précis charges de contact et répartitions de charge. 1l est a noter qu'en plus de
la méthode de découpage discrete mentionnée ci-dessus, la méthode d'intégration est
également utilisé pour calculer la charge du rouleau [19,36,37] Dans cette méthode, la
déformation le long du contact est déterminé en fonction de la distance axiale.

Ensuite, I'intégration est effectuée pour fournir la force de contact totale de le rouleau. Les
deux méthodes fournissent des résultats similaires car elles sont basées sur le méme
concept. La figure (11.8) compare la rigidité par discret et techniques de tranchage intégral
pour un échantillon TRB soumis a des variations radiales charges. La précision peut
évidemment étre améliorée en utilisant un plus grand nombre de tranches. Le tableau (11.2)
montre le rapport de temps écoulé entre les calculs temps requis pour la méthode de
tranchage discret et intégral. Il est observé que la méthode d'intégration peut également
réduire le temps de calcul si le I'intégrale explicite est disponible. L'avantage du tranchage
discret est qu'elle est plus flexible et plus simple que la méthode d'intégration

===== Slicing technique
----- 3D contact method
=== Altemative slicing technique

Ty X i
70 / -=-=~ Slicing technique N asol}
----- 3D contact method
wold /e Altemative slicing technique
/

Contact force (kN)
Contact force (kN)

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
% contact length % contact length

(a) (b)

Fig. 11.7. Force de contact sur le rouleau du CRB appliquée avec une charge de 9400 N;
(a) Profil de rouleau logarithmique, (b) Profil de rouleau droit

£ 1.31 - 152 10
£ £
2 3 2
% 129 =
E 1.28 3 1.46
0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.6 1.8 2
Radial load (kN) Radial load (kN)
Fig.11.8. Rigidité du TRB calculée par technique de découpage discret et intégration
(précharge = 1500 N, n = 2500 rpm, angle de désalignement =mrad)
F.(kN) 0z 0.4 0.6 0.8 1.0 12 1.4 L6 1.8 20
Method Elapsed time ratio
Slicing ™’ 1271 1268 1277 1272 1.279 1.280 1.274 1271 1272 1271
Shicing™ 1.783 1.990 2116 2216 2.261 2,297 2333 2363 2.3% 2406
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Tableau 11.2 .Comparaison du temps de calcul

Il .4.2Applications diverses

Outre les problemes mentionnés ci-dessus associés a la quasi-statique modele de
roulement, certains autres calculs connexes seront résumés dans cette section, y compris la
précharge, le désalignement et la résistance a la fatigue des roulements. Parmi eux, le
désalignement des roulements est inévitable dans la plupart des applications du roulement
en raison de nombreux facteurs, et a une influence significative sur I'ensemble
performances des roulements. Les calculs de précharge et de durée de vie en fatigue sont
tous important pour la conception et le fonctionnement des roulements

11.4.2.1 Précharge

Avant d'appliquer des charges, une précharge est normalement effectuée afin de augmenter
la rigidité du roulement et asseoir correctement les éléments roulants les courses.
L'augmentation de la précharge du roulement améliore ainsi la fréquences du systeme de
roulement darbre résultant du roulement augmentation de la rigidité Cependant, une
quantité appropriée de précharge est trés important car une précharge excessive entraine
une défaillance prématurée roulements.[38] Il existe trois principales méthodes de
précharge utilisées pratique: la précharge rigide, la précharge constante et la précharge
variable. Le la précharge rigide (ou la précharge en position fixe) est appliquée en réglant
un déplacement du roulement a l'aide d'une entretoise, d'une cale, d'un contre-écrou, etc.
précharge constante, la précharge est générée par un ressort souple avec un rigidité
négligeable. De plus, un verin hydraulique ou pneumatique peut étre utilisé pour maintenir
une précharge de force constante [39,40] Pour la précharge variable méthode, support de
précharge avec un ressort rigide, c'est-a-dire avec une rigidité de ressort cela ne peut étre
ignoré, en est un exemple. Par conséquent, le relatif le déplacement des bagues de
roulement qui se produit pendant le fonctionnement peut modifier leprécharge. Les
chercheurs ont également développé le mécanisme de précharge variable pour maintenir
les performances de la broche et du roulement sous des vitesses ou charges externes.[41]
Différentes techniques peuvent étre utilisées pour contréler la précharge telle qu'un
élément centrifuge, un actionneur électromagnétique, électroaimant, pression hydraulique
et contrdle thermique actif [42-43]
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Fig. 11.9. Effet de la méthode de précharge et de la vitesse de rotation sur la rigidité de
I'ACBB B7006-C (précharge initiale de 200 N)

sur la rigidité d'un échantillon ACBB. La précharge initiale du roulement est définie
comme 200 N pour les trois cas de précharge. La rigidité du ressort de 2000 N / mm est
utilisé pour la précharge du ressort rigide. Il est bien connu que la rotation l'augmentation
de la vitesse entraine une reduction de la rigidité du roulement en raison de la effet de
charge d'inertie [43-44] La méthode de la précharge rigide montre un avantage offrant une
rigidité de roulement plus élevee. De plus, la précharge rigide mécanisme est simple et
facile a mettre en ceuvre. Cependant, la force de précharge peut étre modifi¢ de manicre
significative en raison de la dilatation thermique, [45-46] ce qui entraine une précharge
excessive et un grippage des roulements pendant La précharge rigide du ressort peut
améliorer la rigidité du roulement. mieux par rapport a la précharge constante grace au
supplément axial force du ressort rigide.

11 .4.2.2.Effets de désalignement

Le désalignement des roulements est I'un des problémes les plus courants applications de
roulement. Le désalignement est reconnu comme une source majeure de une partie
importante des problemes de vibration des machines tournantes.[47] A une machine mal
alignée peut colter de 20% a 30% des temps d'arrét de la machine, pieces de rechange,
inventaire et consommation d'énergie Arbre déflexion, montage initial, géométrie du
roulement et déséquerrage les erreurs dans les adaptateurs de roulement sont des sources
potentielles de désalignement. Palier les désalignements peuvent étre classés en
désalignements angulaires et paralleles.

Concernant l'aspect modélisation du désalignement des roulements, en 1939, Lundberg[21]
a d'abord développé le profil logarithmique du rouleau, qui visant a réduire la charge de
bord et ainsi améliorer la fatigue du roulement durée de vie a charge élevée ou en cas de
désalignement. L'expérience[48] et études théoriques[19,20],[49-50] sur les effets du
désalignement angulaire montrent que le désalignement est I'un des facteurs les plus
influents sur le résistance a la fatigue des roulements a rouleaux. La durée de vie en fatigue
des roulements est remarquablement réduit avec l'augmentation de l'angle de
désalignement (Fig. 11.10 (a)) résultant de la répartition inégale de la charge et
l'augmentation de la pression de contact du éléments roulants[26-28],[36],[51-52] En plus
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de la résistance a la fatigue, angulaire le désalignement réduit considérablement la rigidité
et la fréquence naturelle du systeme de roulement de broche[53] et modifie le couple de
roulement du roulement roulements (Fig. 11.10 (b)). [54]

Basic reference rating life (10° rev)
Torque (Nmm)

5 55 6 6.5 7 7.5 8 8.5 9 95 10 0 500 1000 1500 2000 2500 3000
Axial load (kN) Rotational speed (rpm)
(a) (b)

Fig.11.10.Effet du désalignement angulaire sur les caractéristiques TRB; (a) Durée de vie
de référence de base (TRB 30208-A, n = 5900 tr / min), (b) Fonctionnement couple (TRB
30206-A, précharge rigide = 0,002 mm)

Il .5.Calcul de Ia rigidité du roulement

La rigidité est une propriété importante des roulements, qui se caractérise par I'ampleur de
la déformation élastique (déformation) dans le roulement sous charge. La rigidité, souvent
exprimée comme le rapport entre la charge (F) et la fleche (0) comme décrit dans 1'Eq.
(11.40), dépend de la charge, type, conception et taille des roulements.

dF
i—_

= (14)
dd

11.40
La prédiction de la rigidité du roulement est I'une des étapes fondamentales la procédure de
conception des systemes de roulements de rotor, en particulier a grande vitesse systemes
rotatifs [55-56], La rigidité du roulement est I'un des principaux contribuant a la
transmission du bruit et des vibrations de I'intérieur a la structure environnante de la
machine. Afin de prédire le réponse dynamique d'un systeme rotatif, rigidité précise du
roulement des matrices doivent étre obtenues.
Les formulations de rigidité traditionnelles comprenaient uniqguement radiale et axiale
raideur. Gargiulo[57] a dérivé une série de formules pour calculer le radial

41



Chapitre 11 Modélisation et rigidité d'un roulement

Bearing type Radial stiffhess

ACBB k, =121.3x10° DY? Z(cos & J*/* 57

Self-aligning ball bearing &, = 59.84 x10° DY Z(cos &) 51°

Spherical roller bearing k, =59.62x 10* F:-"I:J'L}_’ljl: L‘}.*sr:cJ?"l:+

Straight roller or TRBs k, =3048x1 01 l':"fujflrl.: 08 .Jw";u 519

Tableau.11.3 Rigidité radiale des roulements74

rigidité pour différents types de roulements, comme résumé dans le tableau II. 3. Les
formules de rigidité de Gargiulo sont souvent utilisées a des fins de
vérification.[58,59]Wardle et al.[60] ont proposé des formules empiriques pour le radial
statique et la rigidité axiale des roulements a contact oblique, qui ont été utilisés dans
plusieurs études [61-62] Pour un roulement satisfaisant

!a
—=1.21an A,
4 .41

la rigidite radiale et axiale peut étre approximée par

k,=344=10°E "2 (singy"" D",
.42

k, =064k, cos .
11.43

Harris a introduit la formule de rigidité axiale pour le contact angulaire roulements a billes

soumis a une charge axiale pure par

. _, 2
b = ZKD imﬂr:r.,_lﬁl

= | [u:nﬂ' r?r[cmr:r,, —u:nﬂr:r]+ 1.551n° r:rl
Boosa, | cosa )

11.44

ou B, a0 et o sont la courbure totale du roulement et les

angles de contact chargés, respectivement.

Les formulations de rigidité décrites ci-dessus ne fournissent ni inclinaison rigidité ni

rigidité d'accouplement. Pour certains systemes, boftier hors plan vibrations, qui sont

étroitement liées aux déformations d'inclinaison au les roulements, sont dominants dans la

pratique.[85] Pour expliquer ces mouvements, les termes de couplage croisé dans la

matrice de rigidité doivent étre inclus dans le modéle de roulement. Des matrices de

rigidité entierement occupées sont nécessaires pour adresser correctement la transmission

des vibrations par I'élément roulant roulements dans les circonstances ci-dessus et dans

d'autres circonstances similaires.

La matrice de rigidité entierement occupée des roulements a rouleaux avec les systemes de
coordonnées définis sur la figure 3 (a)

k. kK, kK kK, k.| sont
k. k. k. k, k,
k=| k. k. k. k, k,| (19)
Ky ko k. ky, k|
ko Ky ke ke, k.| 42
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11.45

Pour trouver la matrice de rigidité entierement occupée des roulements sous un type de
chargement donné, plusieurs méthodes peuvent étre employées. Le La premiére méthode
est une différenciation numérique par des méthodes de différences finies. 11 s'agit d'une
technique simple, qui a été utilisée dans plusieurs études, pour prédire les éléments de
rigidité.[63,64] La rigidité peut étre approximée en utilisant les équations de premier ordre

suivantes (ou supérieures si nécessaire):
aF  F(d + .-"'l.f”— F[ﬁ_J

=1 Ad
dé Aé 11.46
_oF _Fl3,+A8)-F(5,-A5)
Er 2A8 '
11.47

ou dp est la fleche calculée du roulement a une charge donnée, Fo, environ dont la matrice
de rigidité est nécessaire, et Ad est le petit incrément de déviation a d¢.

Une autre maniere possible d'obtenir la rigidité des roulements est en utilisant une méthode
de linéarisation. Ensuite, la rigidité peut étre determinée par mesurer la pente des courbes
charge-déformation a la emplacement de la déviation,[65]

La détermination de la matrice de rigidité peut également étre effectuée par calculs
analytiques. Actuellement, cette méthode est largement utilisée dans la pratique avec une
grande précision grace a l'utilisation intensive d'ordinateurs numériques. Dans De plus,
cette méthode est efficace pour différentes géométries de roulements et conditions de
fonctionnement telles que la vitesse et les effets de chargement. L'un des premiers
méthodes systématiques de calcul de la matrice de rigidité des roulements introduit par de
Mul et al. pour les roulements a billes et a rouleaux. L'avantage de leur formulation de
matrice de rigidité est que le modéle a été organisé en modules basés sur une méthode
vectorielle et matricielle. Leur roulement a billes la formulation de rigidité, cependant, a
négligé l'effet de moment gyroscopique, et n'incluait pas l'influence du désalignement. 1l a
été étendu a couvrir la rigidité du roulement mal alignée par Tong et Hong.[66] Lim et
Singh[67] a présenté une méthode analytique de la matrice de rigidité pour un seul et
roulements a billes a contact oblique a deux rangées et roulements a rouleaux. Leur modéle
n'incluait pas le chargement inertiel. Ces limitations ont a été bien abordée dans plusieurs
études récentes.[55-56] Bourdon et al.[68] a développé une méthode alternative pour la
matrice de rigidité en divisant surface des éléments roulants et chemins de roulement en
tranches et calcul de la stress de contact individuel.
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Actuellement, avec l'intérét croissant de l'utilisation de I'analyse FE, le calcul de la rigidité
des roulements a été abordé a l'aide de FE commerciaux Logiciel. Guo et Parker[69] ont
créé un modele FE pour calculer numériquement la matrice de rigidité des roulements a
billes et a rouleaux.

La figure (11.11) compare la rigidité radiale d'un échantillon SKF 6205 de profondeur
roulement a billes a gorges sous des charges radiales variables de 1 a 10 kN. Des écarts
relativement importants sont observés entre les modeles présentés

x 10°

Radial stiffness (N/mm)

-=E~ Analytical model [de Mul et al.]
Gargiulo's formulae

=-=©-= FEM [Guo and Parker]

—©— Finite difference method

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Radial load (kN)

Fig. 11.11. Rigidité radiale du roulement a billes a gorges profondes SKF 6205 vs.
charges radiales calculées par méthode analytique, [17] formule de Gargiulo, [57] FEM,
[58] et méthode des différences finies[69]

11.5.1. RIGIDITE D’UN PALIER A ROULEMENT A BILLES A CONTACT
OBLIQUE

11.5.1.1. Modélisation géométrique

Le modeéle adopté est schématisé par la figure (11.12)

Figure 11.12: Modélisation d’un roulement a bille a contact oblique
avec, u0 I’angle complémentaire de celui de contact (L0 = 90 — a), Rbr le rayon de la bille,

Rbbe le rayon du bombé de la bague extérieure, Rbbi le rayon du bombé de la bague
intérieure et J le jeu initial entre les bagues et la bille
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11.5.1.2. Efforts appliqués

On se place dans toute la suite dans le cas d’un montage arbre tournant

- = r Ve - 7 N\ - 7 - by
Soit CI RS U le déplacement imposé a la bague intérieure dans le repére R3
(I’exposant T indique le transposé du vecteur), avec uf est I'angle entre I'axe de la bague
extérieure et I'axe de la bague intérieure (voir figure 11.13).

Figure 11.13 : Positionnement de la bague intérieure par rapport a la bague extérieure

On définit par pi I’angle entre la normale au contact et ’axe de la bille. La figure (11.14)
définit les angles pnl et pu2 associés respectivement aux directions effectives de la bille par
rapport a la bague extérieure et a la bague intérieure.

Figure 11.14 : Directions de contact

ul et u2 ont les expressions suivantes :
= et oG =0f + U
4 =0 =5 g 11.48

Le jeu s’exprime en fonction de pi :
J =J + R, (cosx — cos
b . % | .49
L’écrasement s’exprime alors
& =-v, cosog + v, sinag — J pour les deux bagues par :

~(u, —v, Jeod ag—u,)+(u, —v, )sinl o5 —u, )=T 11.50

2

L’écrasement est positif s’il y a contact entre la bille et les bagues, nul dans le cas
contraire. Les bagues exercent donc des efforts sur la bille qui sont estimés a ’aide de la
relation de Hertz (n= 3/2) par :

OV, Vo, Vg ) = Cap ( ;) 7
.~ r g ) an / 1151

Les moments au centre de la bille sont nuls.
Les équations d'équilibre s'écrivent dans

Fv, v, v, )=FF=®  pheds __ 0 ginoe +Q.sif o5 —u,) € repere R3 :
F (v, v, v, | =F=* + FF" - @ coso —0, cod og -, )

11.52

M. (v, v, v, )= MIoes o jpima g
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11.5.1.3. Matrices de rigidités
La détermination de la matrice de rigidité du roulement est rendue possible par.

) <[ 221 ]
a{ay"

A partir de I'équilibre du roulement , la matrice de rigidité du roulement est réécrit comme

11.53

8{0};
[ky] =3[R} —=L-[R ],

=EETR!
=1 ity

11.54
Les déplacements du corps roulant sont les inconnus du probléme. Les matrices de rigidité
tangente associées aux contacts bagues - bille s'expriment par :

I G—-E.Esmﬁm éFrBagwm af;ﬁqgmm ]
&v, ev, g
[ K.Bﬂgh‘om ] _| aF-__Brlguw:.‘! 6F:B.zgwm 6F:B.zgwm
' v, év, v,
| emF=e=  aM = aM P
|_ cv, ev, v, ]
11.55
I a};-rﬂrguoim éFrBﬂgwim 611;;3.231..#'.111 ]
av, av, v,
[ KB.zgw;nI ] __' éF-:Bagwm éF-:B:@olm EF:B:rgwmt
r

av, ov, oV,

EME aM e gMEe

L oy ov, ov,

On a développé un programme en langage Fortran pour déterminer la matrice de rigidité et
les efforts appliqués pour différentes configurations et dimensions. Le calcul de la matrice
de rigidité fait apparaitre un élément fini "élément roulant” a deux noeuds et six degrés de
liberté par nceud (ux,uy,uz,0x,0y,0z). Ces deux noeuds correspondent aux noeudsd’attaches
N1 et N2 appartenant respectivement a la bague extérieure et a la bague intérieure. La
rotation 8z est nulle puisqu’elle correspond a la rotation autour de I’axe du roulement.

11.5.1.4. Résultats numériques

L’étude numérique présentée considére un roulement a 12 corps roulants.

La matrice de rigidité tangente de dimension (12x12) du corps roulant dans le repére
global R1 s’écrit :

-Ee¢ K.Bo—ﬂf

[&; ]= 11.56

K
pBi-Be  pE

avec KBe ,KBi les matrices de rigidités de dimension (6x6) associées respectivement aux
bagues extérieure et intérieure et K Be -Bi, K Bi -Be les matrices de rigidités de dimension
(6x6) traduisant le couplage entre les deux bagues.

On s’intéressera dans la suite aux termes de rigidités Kxx, Kyy, Kzz, Cxx et Cyy donnés
par la formule cidessous :
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1 1 1 1 1 1

= = +_
kK k* k¥ ¢ c* 8 |57

On étudiera alors I’influence de la variation de 1’angle de contact a et de la variation du
déplacement imposé sur les termes de rigidités Kxx, Kyy, Kzz, Cxx et Cyy en fonction de
la position angulaire F du corps roulant

11.5.1.4. 1. Influence de la variation de I’angle de contact
On fait varier I’angle de contact o entre 30 et 40 degrés et la position angulaire de

I’élément roulant @ entre 0 et 360 degrés. Les résultats obtenus concernant les termes de
rigidités et les efforts sont présentés dans les figures qui suivent.

Riguite K, en MN/m

Figurell.15: Rigidité Kxx

RIgIN K,, en MNm

Figure 11.16 : Rigidité Kyy

Les figures (11.15) et (11.16) montrent que pour un angle @ constant, les rigidités Kxx et
Kyy varient linéairement avec une pente croissante en fonction de I’angle de contact a
dans I’intervalle considéré (30°< a <40°).

Ces mémes figures montrent que pour un angle a constant, Kxx et Kyy varient
sinusoidalement en opposition de phase en fonction de la position du corps roulant, avec
une période de 180°.

Rigidite k. en MNim
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Figure 11.17 : Rigidité Kzz
La figure (11.17)représente la variation de la rigidité axiale en fonction de I’angle de
contact et en fonction de la position angulaire. Pour une position angulaire @ fixe du corps
roulant, Kzz varie linéairement avec une pente décroissante en fonction de I’angle de
contact a et est indépendante de la position angulaire de I’élément roulant pour un angle de

contact donné.

Rigiaite C. en -
Nm o 1 } v

Figure 11.18 : Rigidité torsionelle Cxx

Rigidité C,, en Nm

1o ™
Position anguialre en gegres w2 Ange de contact en degrés

Figure 11.19 : Rigidité torsionelle Cyy

On constate d’apres les figures(11.18) et (11.19), que pour une position angulaire ®
constante, Cxx et Cyy ont de formes sinusoidales qui s’annulent pour une valeur de
a = 35°

Effort sWivant e, en N

*ngie de contact en degras

Figure 11.20 : Effort suivant ex appliqué par la bague extérieure sur I’élément roulant
Pour une position angulaire constante de la bille, Fx et Fy = F (o) sont des droites de pente
croissante.
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Effart sulvant &, en ™y

e

=
= “lAngle de contact en degrés

Position anguialre en degres -

Figure 11.21 : Effort suivant ey appliqué par la bague extérieure sur 1’¢lément roulant

Effort sulvante. en N

% “hnge de contact en degrés

Figurell.22: Effort suivant ez appliqué par la bague extérieure sur I’élément roulant

La figure (11.22) représente la variation de 1’effort axiale en fonction de la position
angulaire et en fonction de I’angle de contact. On constate que I’allure de Fz =F (o) est
une sinusoide qui atteint un maximum pour un angle de contact 35°.

11.5.1.4. 2. Influence de la variation du déplacement

Le déplacement varie de 10-4 a 10-3 m. Les figures qui suivent représentent la variation
des termes de rigidité en fonction de la position angulaire de 1’¢lément roulant et du
déplacement.

Les figures (11.23) a (11.26) montrent qu’en maintenant une position angulaire constante,
les rigidités et les efforts augmentent non linéairement en fonction du déplacement, vue
qu’on a utilisé la théorie de Hertz (contact non linéaire).

Righits K, &n MM

os
Dpiscemant en mm

s
Postion anguaine sn degnes

Figure 11.23: Rigidité Kxx
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RigidRe K en MMIm

o4
Pesition anguiaire &n degnis Dépiacement en mm

Figurell.24: Rigidité Kzz

Rigidte &, en HNm

o4 -
dépiacerment =n mm

B &

Figure 11.25 : Rigidité torsionelleCxx
11.5.1.4. 3. Analyse du couplage entre les differents termes de la matrice de rigidité
La matrice de rigidité associée au contact bague exterieure - élément roulant de dimension

(5%5) obtenue pour la position angulaire égale a 0°de 1’élément roulant et pour un
déplacement radial de 10-4 m est donnée par le tableau ([I1.4) :

2,341 10° 0 -1,964 10° 0 6,51 10°
0 0 0 0 0
-1,964 10° 0 1.648 10° 0 =547 10°
0 0 0 0 0
6.51 10° 0 -5.47 107 0 181 18

Tableau I1.4. Matrice de rigidité associée au corps roulant pour F = 0°

Afin de mieux comprendre le comportement du corps roulant, on transpose la matrice de
rigidité dans son repere principal. La matrice obtenue est la suivante :

3,99 10° 0 0 0 0
0 0 0 0 0
1] 0 1] 0 0
] 0 ] 0 0
0 0 0 0 0

Tableau 11.5. Matrice de rigidité diagonalisée pour F = 0°
On constate que le corps roulant peut étre modélisé par un ressort linéaire de rigidité 3.99

108 (N/m) suivant la direction propre associé ex de coordonnés dans le repére R1 :
[0,76 0 0,64 0 0] Ri (Les rotations autour de ex et ey sont négligeables).
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Ce résultat montre I’importance de cette étude : un palier a roulement ne doit pas étre
modélisé par I’association de ressorts linéaires indépendants suivant les trois directions ex
ey et ez . Le couplage mécanique entre ces ressorts est important, ce qui justifie
I’utilisation d’un ¢lément fini corps roulant dans cette étude.

11.5.2. RIGIDITE D’UN PALIER A ROULEMENT A ROULEAUX
CYLINDRIQUES

11.5.2.1. Modélisation géométrique

Le modéle adopté est schématisé par la figure (11.26), avec, Rs est le rayon de la forme
sphérique a I’extrémité du rouleau cylindrique, Xs est la distance du centre de la sphére
d’extrémité au centre Cr du rouleau, p0 est I’angle de contact a ’épaulement, Rbr est le
rayon du bombé du rouleau, Rbbe est le rayon du bombé de la bague extérieure, Rbbi est le
rayon du bombé de la bague intérieure, Jb est le jeu initial bagues rouleau, Je est le jeu
initial bagues épaulements, Lr est la longueur des génératrices rectilignes des pistes du
rouleau et Le la longueur effective du rouleau.

Figure 11.26 : Modélisation d’un roulement a rouleaux cylindriques

PP ol 7 , . N S \
On définit par by =, e ) le déplacement imposé a la bague intérieure dans le repére
R3

|~ T ’ 1
et par Bl= 0 v v le déplacement du centre du corps roulant, avec v8 I'angle entre
I'axe de la bague extérieure et I'axe du corps roulant, et u8 l'angle entre I'axe de la bague
extérieure et l'axe de la bague intérieure.

Figure 11.27 : Positionnement la bague intérieure par rapport a la bague extérieure

o1



Chapitre 11 Modélisation et rigidité d'un roulement

En définissant par Ai I’angle orienté entre 1'axe de la bague intérieure et 1'axe du rouleau, et
Ae l'angle orienté entre I'axe de la bague extérieure et I'axe du rouleau, on obtient les
relations suivantes :

A =—u, +v, et 4, =v,

11.5.2.2. Efforts appliqués sur la piste de roulement

Les rapprochements du rouleau par rapport a chacune des pistes de roulement sont
respectivement notés di et de et s'expriment par :
g =u —-v,—-J, e & =v,-J

La zone de contact potentiel entre le rouleau et la piste est découpée en N tranches.
L'écrasement entre les deux corps pour chaque tranche est donné par la formule suivante :
Ad =& +az, —hy —h;

avec, 0 est le rapprochement, a est le basculement relatif des deux solides (pour le contact

bague extérieure et rouleau o = Aeg, et pour le contact bague intérieure et rouleau a = Aj) et
hk et hk sont les termes permettant de tenir compte du bombé éventuel des corps.
En appliquant la théorie de Hertz définie précédemment, on peut écrire les expressions de

I'effort Qk au contact et le moment My au centre Cr, pour chagque nceud :
0, -, (ad ¥ d,

My=0: 2
e 11.58
La résultante QBn des efforts exercés le long de la piste de contact sur le roulement et le

moment résultant MBn sont donc :

N N
O, =2 O, &t Mg, => M,
= = 11.59

avec I’indice n = 1’1l s’agit de la bague intérieure et n = e s’il s’agit de la bague
extérieure.

11.5.2.3. Efforts appliqués aux épaulements

Pour chacun des quatre épaulements, I’angle effectif entre la normale au contact et I’axe du
rouleau doit étre défini. Soit pi ’angle associ¢ a I’épaulement i (i=1 4 4) comme il est
présenté ci-dessous

*r
Baeue intérieure
N T & a, =4 -

€,
Figure 11.28 : Différentes directions de contact
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Le jeu Jj entre le rouleau et I'épaulement varie selon la direction effective i de contact entre
I'extrémité de roulement et I'épaulement.
Dans ce cas, I’écrasement aura pour expression pour la bague extérieure :

g, = v, cos & +1'r5-inaq,—}-_ 11.60

8, =v,smag — v, cosag — J, 11.61

et pour la bague intérieure :
& =—(u, —v, Jeod og—u, )+ u, —v, Jsinl o5 —u, ]I—:f3 11.62

& =\u, —v, Jeod o —u,)+(u, —v, Jsin| o5 —u, | =T, 11.63

Les deux bagues extérieure et intérieure exercent sur le rouleau suivant ces directions de
contact des efforts QEi et des moments MEi en Cr qui sont estimés par la théorie de Hertz
par les expressions :

Qri (Ve V. V) =Cep ( 5;)** 11.64

)'-'IE = 'QEi X; sin 15 I I 65

Les matrices de rigidités de la bague exterieure et de la bague intérieure sont déterminées
comme précédemment (cas du roulement a billes a contact oblique).

11.6.Durée de vie en fatigue

I n'y a pas de formule pour calculer la durée de vie exacte d'un laminage palier. Des
roulements identiques fonctionnant dans des conditions identiques peuvent avoir
différentes durées de vie. Ainsi, chaque formule de résistance a la fatigue des roulements
est basée sur la probabilité statistique. Une telle formule a été généralement acceptée pour
détermination de la durée de vie en fatigue des roulements par I'1SO et I'American National
Institut de normalisation (ANSI), Deutsches Institut firNormung (DIN), et Comité
japonais des normes industrielles (JISC). Cette section fournit une revue de I'évolution du
calcul de la durée de vie en fatigue des roulements. Lundberg et Palmgren 3 ont dabord
estimé la durée de vie du roulement en fonction sur la charge appliquée et la géométrie de
roulement basée sur le contact hertzien théorie. La distribution de probabilité de Weibull
de la fatigue du métal a été utilisée pour estimer la dispersion de la durée de vie du
roulement avec une fiabilité de 90%, soit 10% de prédire la défaillance.[70] La théorie de
la résistance a la fatigue de Lundberg-Palmgren (LP) indique que pour les bagues de
roulement soumises a N cycles de sollicitations répétées, la probabilité de survie, S, est

donnée par
Nz

z 11.66

ou 70 est la contrainte de cisaillement orthogonale maximale dans le contact; zg est la

1
In—= 4
&

profondeur correspondante a laquelle cette contrainte se produit, et \V est le volume de
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matériau sollicité. Les parametres A, ¢ et h sont importants caractéristiques déterminées
par des expériences. Le parametre, e, est la pente de Weibull des données expérimentales
sur la vie. Pour une probabilité donnée de survie, S, et des dimensions de roulement
données, Eq. (11.66) relate le exposant critique de la durée de vie de la pente de Weibull, e.
Ensuite, la durée de vie I'équation du roulement est obtenue en substituant 10, z0 et V dans
termes des dimensions du roulement et de la charge de contact comme

(cy

L,=| .
\P)

11.67
Ici, L10 est la durée de vie pour une probabilité de défaillance de 10%; C est le roulement
charge dynamique de base, et P est la charge équivalente sur le roulement.
L'exposant, p, est 3 pour les roulements a billes ayant des zones de contact elliptiques,
10/3 pour les roulements a rouleaux ayant des zones de contact de ligne modifiées, et 4
pour contacts en ligne pure.
La théorie LP a été largement utilisée depuis les années 1950 et a €té la base de la
recommandation ISO (ISO / R 281: 1962 )[71]. Cependant, Le modéle LP a négligeé la
possibilité d'une défaillance initiée par la surface et le présence d'un film lubrifiant de
surface. La charge de contact a été supposée comme purement normal, parfaitement lisse et
sans traction de cisaillement du surfaces en contact.

Derniérement, avec le développement de la lubrification élastohydrodynamique
(EHL) théorie, I'effet de la qualité de la lubrification sur le roulement attendu la vie
pourrait étre abordée.[72-73] De plus, avec le développement de technologie de fabrication
des matériaux liée a la propreté de l'acier industrie, les aciers a roulement sont assez evités
de la formation de micro-inclusions, défauts et inclusions durcies dans la matrice d'acier
qui a abouti a une amélioration significative de la vie des roulements. Pour les roulements
fabriqueé a partir d'aciers tres propres, le modéle LP sous-estime la vie L10. Ainsi,
I'équation LP a été modifiée avec trois facteurs de vie.[74] Le concept de facteurs de vie a
été adopté par le portant les normes de vie ANSI, ABMA et 1SO.[75].[76]

[ C
L =aa n‘_!l—

\P) 11.68
ou al, a2 et a3 indiquent les facteurs d'ajustement pour la fiabilité, propriétés du matériau
et de la transformation, et conditions de fonctionnement, respectivement.
loannides et Harris[77] ont proposé un nouveau modeéle pour la prédiction de porter des
vies afin de surmonter les limites associées a la Modéle LP. La théorie LP offre une
estimation de la durée de vie plus prudente. Ce est principalement en raison de la plus
grande quantité de volume stressé supposé dans la théorie LP. loannides et Harris ont
introduit un stress limitant la fatigue et intégreé la durée de vie calculée des volumes de
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contraintes élémentaires pour prédire la vie du roulement. Leur équation est similaire a
celle du LP sauf pour l'introduction d'une contrainte limitant la fatigue.
Récemment, avec des demandes croissantes de calcul précis des roulements outils dans une
large gamme de conditions de fonctionnement et d'applications, le ISO 281: 2007140 a été
développée sur la base des loannides et Harris » modele.[77] Il vise a calculer une durée de
vie plus preécise et plus fiable roulements fonctionnant sous différentes lubrifications et
contaminations conditions. Cette norme peut étre adoptée pour les calculs de durée de vie
des roulements dans certaines conditions de fonctionnement spécifiées dans lesquelles la
limite de fatigue de l'acier a roulement n'est pas dépassé; pour ce cas, le roulement peut
survivre considérablement plus longue que la durée de vie estimée du L10.
Inversement, portant la durée de vie peut étre plus courte que la durée de vie du L10 en cas
de fonctionnement défavorable conditions. L'influence de facteurs de stress
supplémentaires pouvant entrainer aux contacts des élements roulants dans les zones de
contact a abouti & un nouveau L10 estimation de la vie comme

L, =aay| <],
P 11.69
ou al est le facteur de fiabilité et alSO est la durée de vie combinée facteur d'ajustement,
qui intégre quatre facteurs interdépendants, notamment lubrification, contamination,
charge et limite de contrainte de fatigue du roulement Matériel.
Application de la méthode de calcul dans I'Eq. (11.69) nécessite plusieurs hypotheses telles
que l'alignement correct des roulements et négligeable concentration de pression dans les
rouleaux. Par conséquent, il ne peut pas étre utilisé pour roulements sujets audésalignement
et au jeu. Une méthode alternative pour I'estimation de la durée de vie en fatigue des
roulements a été développée comme indiqué dans ISO / TS 16-281: 2008.[35] Cette
méthode est applicable pour des conditions de chargement car il contient des informations
détaillées sur pression de contact et répartition de la charge dans les rouleaux. Ensuite, il
peut étre utilisé d'estimer la durée de vie nominale du roulement a l'aide d'un modeéle de
roulement quasi-statique.
Pour demander I'estimation de la durée de vie des TRB avec des caractéristiques variant
dans le temps, la formule originale de résistance a la fatigue[35] a été modifiée.[78]
Récemment, plusieurs les auteurs ont développé des formules de résistance a la fatigue des
roulements basées sur différents critéres de stress-vie.[79-80]
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Basic reference rating life (1P rev)
Torque (Nmm)

5 55 6 6.5 7 7.5 8 8.5 9 95 10 0 500 1000 1500 2000 2500 3000
Axial load (kN) Rotational speed (rpm)
(a) (b)

Fig. 11.29. Effet du désalignement angulaire sur les caractéristiques TRB; (a) Durée de vie
de référence de base (TRB 30208-A, n =5900 tr / min), (b) Fonctionnement couple (TRB
30206-A, précharge rigide = 0,002 mm)

I1.7. CONCLUSION

Cette modélisation nous a permis de développer un élément fini a deux noeuds et six
degrés de liberté par noeud afin d’étudier I’influence de la variation de certains paramétres
(la position angulaire du corps roulant, I’angle de contact et le déplacement imposé) sur les
termes de la matrice de rigidité. En dépit des résultats attendus concernant la variation des
grandeurs Kxx ,Kyy , Cxx et Cyy en fonction de la position angulaire (pouvant renseigner
sur la validité du programme de calcul), on note un comportement non linéaire des termes
Kxx et Kyy en fonction du déplacement impose.

Une analyse des différents termes de la matrice de rigidité a montré la présence d’un
couplage important pouvant atteindre jusqu’au 96 % dans le cas le plus défavorable (corps
roulant appartenant a un roulement a billes a contact oblique se trouvant a une position
angulaire30°). Le roulement ne peut donc pas étre modélisé par 1’association de ressorts
linaires indépendants placés suivant les trois directions ex ,ey et ez .

La matrice de rigidité globale du roulement peut étre déterminée par I’association des
matrices de rigidités des différents corps roulants qui le constituent. Cette matrice est
ensuite injectée dans un modele global définissant la rigidité du systeme a étudier.
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La modélisation des roulements a éléments roulants est largement reconnue
comme ayant contributions significatives a la conception initiale des
roulements et de la rotation systemes. Dans cet article de synthese, le
développement de modéles de roulements est mis en évidence avec les
problémes de calcul associés. Bien que la simulation dynamique des
roulements devient plus facile avec le développement de l'informatique, les
calculs de roulements statiques et quasi-statiques jouent toujours un role
important dans le roulement a éléments roulants et l'industrie conception de
machines. En raison de leur simplicité et globalement suffisante précision,
méme les modéles de roulements statiques tels que le Stribek et Les modéles
de Sjovall sont toujours utilisés lorsque I’effet de vitesse est insignifiant. Pour
des conditions de vitesse élevée, par ex. Dans la broche de la machine-outil
conception, les enquéteurs adoptent souvent les modeéles de roulements quasi-
statiques developpé par Jones et plus tard par Harris. Simulations dynamiques
de roulement peut ameliorer la compréhension de la cinématique et de
I'interaction des composants de roulement mais nécessitent encore plus
d'avancement pour application aux questions pratiques.

Ici, il convient de mentionner les recherches futures directions pour la
modélisation des roulements. Le roulement les composants ont été modélisés
comme des corps structurellement rigides dans la plupart des études. Les
déformations naturelles en flexion des bagues extérieure et intérieure et les
élements roulants ont été négligés pour provoquer un comportement de
raidissement irreéaliste de la structure portante. 201Progrés actuels dans le
matériel et des outils logiciels permettent de créer des modeles trés compliqués
avec composants de roulement entiérement flexibles. De plus, il est souvent
important pour considérer l'effet de la déformation structurelle environnante
sur le comportement dynamique du roulement. Ces problemes peuvent étre
résolus en utilisant des modeles EF complets, ainsi que des méthodes de

solution plus efficaces utilisant une combinaison de modeles analytiques et FE.
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Avec l'avancement de la technologie informatique, plus rigoureux et des
simulations approfondies devraient étre possibles pour la simulation du bruit
des roulements, effet d'amortissement du roulement, influence de la rugosité de
surface sur la comportement du contact avec élément roulant, module de
élasticite et estimation de la durée de vie restante de I'élément roulant
roulements.

Actuellement, la norme ISO 281,qui neglige linfluence de charges
dynamiques, est souvent adoptée pour le calcul de la durée de vie en fatigue de
roulements. Dans de nombreuses applications, les roulements sont soumis a
des charges variables et vibrations de haut niveau. Dans de telles conditions,
portant les pannes surviennent beaucoup plus tét que dans les conditions
conventionnelles. Ainsi, il est essentiel de concevoir des modeéles précis pour
I'estimation du durée de vie des roulements a roulement sous diverses charges

et vibrations.
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Résumé :

Le comportement mécanique d’un palier a roulement sous charge est depuis
quelques décennies 1’objet de plusieurs recherches. Le but principal de ces recherches est
celui d’obtenir des modeles permettant de déterminer la rigidité de 1’élément roulant ainsi que
les efforts appliqués par les deux bagues intérieure et extérieure.

Notre travail consiste & modeéliser le roulement par une matrice de rigidité tangente tenant
compte de la non linéarité des contacts entre la piste de roulement et les corps roulants
(contact de Hertz, jeux de fonctionnement).

On s’est consacré dans ce travail a I’étude des rigidités d’un roulement a billes a contact
oblique et d’un roulement a rouleaux cylindriques. Une étude numérique a permis d’analyser
I’influence de la variation de certains parametres sur la rigidité et le couplage entre les

différents termes de la matrice de rigidité pour les deux types de roulement étudiés.
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The mechanical behavior of a rolling bearing under load has been the subject of multiple
searches. The main goal of this research is to obtain models to determine the rigidity of the
rolling element as well as the forces applied by the two inner and outer rings.

Our work consists in modeling the bearing by a tangent stiffness matrix taking into account
the non linearity of the contacts between the rolling track and the rolling bodies (Hertz

contact, operating clearances).
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In this work, we have devoted ourselves to the study of the rigidities of an angular contact
ball bearing and of a cylindrical roller bearing. A numerical study made it possible to
analyze the influence of the variation of certain parameters on the rigidity and the coupling

between the various terms of the matrix of rigidity for the two types of bearings studied

Abstraite

L'objectif principal de cet article est de formuler un modeéle tridimensionnel permettant de
déterminer le roulementla rigidité et les efforts appliqués par les deux chemins de roulement sur
les éléments roulants. Notre etude consiste a déterminer ledéflexions non linéaires entre les
élements roulants et les chemins de roulement; les forces appliquées par les deux races
sontdéduit. Une matrice de rigidité tangente associée au contact des élements de roulement de
la piste intérieure et de la course extérieure

Les éléments de contact sont definis par les forces jacobiennes. Une methode de résolution
Newton-Raphson est utilisée pourrésoudre les équations d'équilibre local non linéaires.
L'équilibre est atteint lorsque le vecteur résiduel (définipar les forces extérieures appliquées par
les deux chemins sur I'élément roulant) est nul. Un €¢lément fini reliant un nceud dele chemin de
roulement intérieur vers un autre nceud du chemin de roulement extérieur au moyen de la
matrice de rigidité est développé. L'influence dela modification de certains parametres (la
position angulaire de I'élément roulant, I'angle de contact, ledéplacement) sur la matrice de
rigidité est étudié. Cette étude montre aussi, le couplage important, jusqu'a présentnégliges,

entre les termesde la matrice de rigidite.

Mots clefs :
Roulement, rigidité Paliers a roulement, méthode des éléments finis, matrice de rigidité ,

contact hertzien
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