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PREFACE
Parmi les nombreux traités relatifs à la construction des machines, qui ont été publiés en Allemagne, le Constructeur de Reuleaux est un de ceux dont le succès a été le plus rapide. En quelques années seulement il est arrivé à sa troisième édition. Nous croyons rendre, un véritable service aux constructeurs et aux ingénieurs français, en les mettant à même de consulter l’ouvrage du savant professeur, et de tirer parti d’un grand nombre de renseignements, qu’on chercherait vainement dans la plupart des recueils du même genre publiés en France. Tels sont, par exemple, pour n’en citer que quelques-uns, les calculs des ressorts de toute nature, des filets de vis, des cylindres de presses hydrauliques, des chaînes en fer, des câbles de transmission, etc.
L’ouvrage de Reuleaux présente, en outre, sur tous les traités analogues, une supériorité incontestable, due à l’emploi de la méthode si féconde des rapports pour la détermination des divers organes d’une machine.
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L’ouvrage complet est divisé en quatre parties principales :
La première, qui comprend la résistance des matériaux, a l’avantage de donner, sous une forme très -simple, toutes les formules dont l’emploi peut présenter quelque utilité dans la pratique. L’usage de ces formules se trouve d'ailleurs singulièrement facilité par la disposition en tableaux, adoptée par l’auteur, et où les formules se trouvent accompagnées de figures et d’observations indiquant clairement les conditions dans lesquelles ces formules sont applicables.
La seconde partie est entièrement consacrée à l’exposé des principes de la graphostatique, avec de nombreux exemples d’application à la construction des bâtiments et des machines. Cette méthode si simple, qui n’a été réunie en corps de doctrine cpie depuis sept à huit ans seulement, par le professeur Culmann, de Zurich, est aujourd’hui passée dans l’enseignement des écoles industrielles en Suisse et en Allemagne. Les avantages incontestables qu elle présente, dans la plupart 'des cas, sur toutes les autres méthodes, nous permettent d’espérer qu’elle ne sera pas moins bien accueillie en France.
La troisième partie comprend la détermination des organes de machines proprement dits, fondée, comme nous l’avons dit, sur la méthode des nombres proportionnels. Les dimensions des diverses parties de chaque organe se trouvent inscrites sur les figures intercalées dans le
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texte; elles sont toutes exprimées en fonction d’un module spécial, qui a été déterminé, dans chaque cas, par les résultats de l’examen d'un grand nombre d'organes du même genre, reconnus d’une exécution satisfaisante.
Enfin la quatrième partie renferme une série de tables, reproduisant sous une forme commode divers éléments de calcul , dont le constructeur a constamment besoin , tels que tracés des courbes, surfaces, volumes des corps, puissances, racines, nombres réciproques, lignes trigonométriques, etc.
En dehors des tables et de formules, l'ouvrage renferme un très -grand nombre de figures et de tracés, rigoureusement à l’échelle, exécutés avec un luxe et une précision de détails qui ne se rencontrent dans aucun des traités du même genre publiés jusqu’à ce jour.
Ces dessins sont certainement de nature à rendre de réels services à tous ceux qui, à un titre ou à un autre, ont à traiter les nombreuses questions qui se rattachent à la construction de bâtiments ou de machines.
Février 1873.
PREMIERE PARTIE
RÉSISTANCE DES MATÉRIAUX
Observations préliminaires.
La Résistance des Matériaux a pour objet l’étude des forces moléculaires (pii se développent dans les corps solides sous l’action des efforts extérieurs auxquels ils se trouvent soumis. Nous réunissons ici les termes les plus usuels de cette science, en précisant le sens que nous y attacherons dans cet ouvrage.
La Charge par unité de. surface est le quotient obtenu en divisant la pression totale exercée sur une surface par le nombre d’unités contenues dans cette surface (1).
La ('harpe limite est celle qui correspond h la limite d’élasticité. Suivant qu’il s’agit d'efforts de tension ou de compression, cette charge est dite Charge limite de traction ou Charge limite de compression.
Le Coefficient ou Module de rupture est la tension qui détermine la rupture d’une fibre moléculaire.
Le Coefficient ou Module d' Elasticité, qui mesure le pouvoir d’élasticité d’un corps, est la tension sous laquelle un corps
(1) Cette définition suppose que la pression est uniformément répartie. Dans le cas contraire, la pression en un point est exprimée en fonction des coordonnées de ce point et la charge par unité de surface est la dérivée de Cette fonction (N. d, T.).
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prismatique, soumis à un effort dans le sens de sa longueur, s’allongerait d’une quantité égale à sa longueur primitive, en supposant que eet allongement soit possible.
La Résistance théorique est la force qui, dans un corps soumis à un effort quelconque (traction, pression, torsion, flexion), détermine, dans la fibre la plus chargée, une tension correspondant à la charge limite; en d’autres termes, c’est la charge sous laquelle un corps travaille à sa limite d’élasticité.
La Résistance pratique, qu’on désigne souvent, mais à tort, simplement sous le nom de Résistance, est celle qui correspond au cas où la tension précédente n’est poussée que jusqu’à une limite arbitraire, considérée comme admissible, et inférieure à la limite d'élasticité.
Le Coefficient de Securité, pour la traction ou la compression, est le rapport entre la résistance théorique et la charge réelle du corps, ou, ce qui revient au même, entre la tension correspondant à la limite d’élasticité et la tension maximum réellement développée.
La Charge de rupture est la force qui détermine, dans la fibre la plus chargée, une tension égale au module de rupture ; cette force est précisément celle qu’il faut développer pour rompre, déchirer, cisailler, etc., un corps donné.
Le Coefficient de Sécurité contre la rupture est le rapport entre la charge de rupture et la charge réelle.
Dans la Construction des Machines, on admet comme règle pratique que, pour une pièce soumise à des efforts statiques, il convient de doubler le coefficient de sécurité correspondant à la matière employée et dont on trouvera plus loin la valeur. Toutefois, on peut, suivant les circonstances, s’écarter, soit en plus, soit en moins, de la règle précédente et prendre un nombre d’nutant plus rapproché du coefficient de Sécurité qu’on aura calculé plus exactement chacune des forces statiques eu jeu; or, cette détermination exacte des forces statiques est souvent facile, surtout si l’on fait usage des méthodes de calcul graphique. — On ne doit jamais, dans la pratique, charger une pièce de machine au-delà de sa résistance théorique. Cependant, il semble que pour certains matériaux, le fer forgé notamment, il n’y ait aucun inconvénient à les soumettre à des charges d'épreuve temporaires qui dépassent la limite d’élasticité, sans approcher trop de la charge qui détermine la rupture. (Voir § 2.)
COEFFICIENTS DE RÉSISTANCE
Lorsqu’un corps est soumis à une charge qui dépasse sa résistance théorique, sans atteindre la charge de rupture, il s’y produit des déformations permanentes; dés qu’on atteint la charge de rupture, les fibres qni travaillent le plus se déchirent ou s’écrasent. — La charge de rupture ne se détermine, et par suite on ne fait guère usage du coefficient de rupture, que dans les cas où l’on se propose précisément comme but la rupture d'un corps (choc, outil tranchant, etc.). Pour les calculs de constructions permanentes, on a surtout besoin de connaître les charges correspondant à la limite d’élasticité.
Coefficients de résistance.
Les coefficients réunis dans la table suivante sont les moyennes de nombreuses expériences, effectuées par plusieurs observateurs sur des matériaux des provenances les plus diverses. Ces coefficients peuvent donc, dans un cas donné, différer de ceux que fournira l’expérience directe sur des matériaux particuliers, mais ces variations accidentelles ne sauraient jamais entrainer de conséquences fâcheuses, si l’on a soin de ne soumettre les matériaux qu’à des efforts restant suffisamment au dessous de la charge limite d’élasticité. — Le sens des lettres qui nous serviront à désigner les différents coefficients est inscrit en tête de chaque colonne. — Pour le bois, on a réuni dans un même chiffre les valeurs moyennes applicables au chêne, au hêtre, au sapin et au frêne, chacune de ces valeurs différant peu des autres.
Les matériaux, jsuir lesquels il existe de grandes différences entre la charge de rupture et la limite d'élasticité, ont une très grande ténacité. — Ixs essais effectués sur le fer prouvent qu’une charge, d’assez peu supérieure à la limite d’élasticité, déterminant par conséquent une déformation permanente, ne modifie pas le module d’élasticité, mais augmente la charge limite. Ainsi, une tige de fer forgé, allongée d'abonl sons une charge de 20k par millimètre carré, accusa, à l’état d’équilibre, dans une nouvelle expérience, une charge limite de tension de 20" au lieu de 15 (cette propriété est utilisée dans l’étirage des fils de fer). Cette ténacité est une propriété précieuse pour des matériaux de construction; on peut la mesurer, au moins approximativement, par les rapports K: T ou À", : Tt. — La
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tige de fer chargée, comme nous venons de le voir, au-dessus de sa limite d’élasticité perd immédiatement de sa ténacité si, après cette extension, on la comprime au-delà de la limite d’élasticité de compression. Lorsqu’on la chauffe, et qu'on la lamine ensuite, clic reprend son module initial d’élasticité.
Tableau des Coefficients de résistance.
Mesures en Millimètres et Kilogrammes.
| Matière
Module il' Elasticité E
Charge correspondant à la limite d'élasticité
Coefficient de rupture
de
traction
do compression
& la traction
à la com- !
pression
AK
Fer forgé
Fil <lo ter
[Tôle laminée ....
[ Fonte
KXIOO
Acier
Acier fondu ....
Acier trempé et recuit .
Cuivre rouge battu . .
Fil de cuivre ....
[Laiton
[Fil de laiton ....
| Bronze
Plomb
Bois de construction .
Corde neuve en chanvre
1 Corde vieille en chanvre
'Courroie en cuir . . .
Uî
j Basalte
[Granit
Pierre à chaux . . .
; Quart*
Grès dur
Brique
Mortier
Mur en moellons . . .
Mur en roche dure . .
Mur en briques . . .
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Résistances à la traction et A la compression.
Une lige travaille par traction, lorsque la force P qui agit sur elle tend h l'allonger dans le sens de la longueur. Si, au contraire, la force tend à la raccourcir, la tige travaille par compression, sous la réserve d’ailleurs que la longueur de cette tige ne soit pas trop considérable par rapport à sa section (Voir $ 10.).
Si l'on désigne par
q la surface de la section de la tige considérée,
3 la tension déterminée dans cette tige par la force P. on a, en négligeant le poids propre de la tige, la relation:
Exemple: L'arbalétrier >r une ferme, dans une toiture, exerce à sa base un effort de 10000 fr*, effort qui doit être neutralisé jtar titre tige horizontale ronde formant tirant. Si l'on fixe comme tension admissible © = 5 k” ,
et
on demi poser, pour acoir le diamètre du tirant d, <Sq = 5 ■ j ■ d‘ — 10000, d'où d = l/— ■ 2000 =■ 50,42, soit 50"".
Les déformations principales, qui se produisent dans un corps travaillant par tension ou par compression, sont des allongements ou des raccourcissements. Un corps prismatique, soumis à un effort de traction P, s’allonge en vertu de cet effort, et la quantité A, dont varie la longueur primitive l de la tige, est donnée par la relation:
cette formule demeure applicable tant que 3 est inférieur à la tension T correspondant à la limite d’élasticité. Elle s’applique également à la compression. Dans ce cas, la limite à laquelle la formule cesse d’être applicable est fournie par le module d’élasticité de compression Tt.
Exemple: la tige calculée plus haut arait, avant sa mise en place, une longueur de 35" ; une fois chargée, elle s'allongera de
aoooo ™ 4 >
soit 9
Comme, dans les efforts de traction ou de compression, tous les éléments d’une section travaillent également, même quand
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on dépasse la limite d’élasticité, la formule (1) peut encore, à la rigueur, être appliquée à ce dernier cas et donner, par suite, la force nécessaire pour rompre ou écraser un corps. Il suffit d’y introduire le module de rupture correspondant.
Exemple: pour rompre la tige déjà calculée plus haut, il faut exercer M effort de traction V — K X q ou, d'après la table du paratjraphe 2,
1‘ 10 X 50- J = 7S540. — Pour écraser une petite longueur de celte tige,
il faudrait dcteloigtcr une force P , — K, <i = 22 x ôO* j —» 11107 Ar*.
Solides d'égale résistance A la traction et A la compression.
On obtient des formes de solides d'égale résistance, en choisissant des sections successives telles que, dans toutes, la tension maximum © conserve la même valeur, ce qui permet un emploi relativement avantageux de la matière. Il est rare que ces formes se déterminent avec une exactitude rigoureuse; habituellement on se contente d’une approximation; souvent même ee sont de simples types d’architecture, destinés à donner à certaines parties d'une construction l'apparence de pièces d’égale résistance, sans que cette propriété existe réellement. Toutefois, les formes exactes d’égale résistance ont un intérêt réel pour le constructeur. Une fois qu’il est bien familiarisé avec elles, il dessine sans peine les profils convenables pour les parties chargées d’un édifice, en faisant intervenir le sentiment artistique pour corriger le type, souvent peu agréable à l’œil, que fournit le calcul mathématique.
Les formes indiquées ci -après se rapportent aux pièces travaillant, soit par traction, soit par compression. Comme exemples de leur utilité technique, nous citerons les vis A bois, les boulons, les colonnes, etc. Les conditions spéciales aux colonnes se retrouvent d’ailleurs dans les cheminées en maçonnerie, dont le fût est légèrement incliné , les piles de ponts et de viaducs, etc.
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Observations.
Charge P uniforinéincnt répartie sur toute la longueur île la pièce, lies sections de la pièce sont circulaires. Profil parabolique. — Forme approchée : tronc de cône ayant pour diamètre à • »
l’extrénute t’
■ Charge P répartie de [ façon a décroître unifor- ' incluent à partir du haut.
! Section circulaire. Forme i du corps: cône droit.
j <• s» 2,718 . . . Base logarithmes naturels.
\ log. q — log. g
des
K11 dehors de P la pièce a à supporter son poids nropro, qu’on suppose de y par unité ae volume. Les sections vont en croissant vers la section d’encastrement, suivant la même loi qne les abscisses d’une logarithmique.
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Résistance transversale de glissement on de cisaillement.
Un corps est soumis, dans une de scs sections, à un effort transversal de glissement ou de cisaillement, lorsque la force extérieure P est dirigée dans le plan de cette section.
Si q est encore la surface de cette section et <B la tension développée, on a pour la charge, comme dans le cas d'une compression ou d’un allongement,
La limite d’élasticité est atteinte, lorsque ® est égal aux 4/5" de la plus petite des deux charges limites de traction et de compression; ainsi, pour le fer forgé, où T = Tx — 15, la limite a lieu pour 3 = 12; avec la fonte, où T < T, et est égal à 7,5, elle correspond à6= 6. La tension maximum ne se produit pas, en effet, ici dans le plan de la section, mais elle est oblique sur ce plan et a pour valeur les 6/4** de S.
Dans le cas d’un effort de glissement, le déplacement relatif qu’éprouvent deux sections infiniment voisines est extrêmement faible, tant qu’on reste au-dessous de la limite d’élasticité, mais il devient sensible, lorsqu’un grand nombre de sections consécutives éprouvent chacune eet effet de glissement, dans le cas, par exemple, d’une tige travaillant par torsion.
Si l’on admet (pie l’équation (3) soit encore applicable dans les cas où on atteint l’effort capable de produire la séparation, dans les cas, par conséquent, où le corps est buriné, cisaillé ou percé, cette équation permettra de calculer la tension correspondant h la rupture par cisaillement. Cette valeur de <3 est un peu différente du coefficient de rupture par traction K, ce. qui s’explique par ce fait que, dans le cisaillement, K et Kl sont en jeu simultanément (1). Pour le calcul des machines travaillant dans ces conditions, on prend, en général, pour valeur du Coefficient de rupture 1,1 K.
(1) Voir Iteiche: Percement des plaques métalliques. Civ. Ing. 1801.
RÉSISTANCE A LA FLEXION
Résistance à la flexion.
Lignes élastiques.
Une pièce travaille par flexion, lorsqu’elle est soumise à des forces extérieures dirigées perpendiculairement à son axe. Tant qu’on ne dépasse pas la liante d’élasticité, il se produit, dans chaque section normale de la tige, un équilibre entre le moment des forees extérieures et celui des forces moléculaires développées dans la section, ees moments étant pris par rapport à l’axe neutre de la section. Cet axe passe par le centre de gravité de la section et est perpendiculaire au plan de flexion; il divise la section en deux parties: dans l’une, chacune des fibres , parallèles à l’axe de la tige, est soumise à un effort de traction, dont l’intensité est proportionnelle à la distance de la fibre à l’axe neutre; dans l’autre, au contraire, les fibres travaillent par compression et l’intensité de l’effort est encore proportionnelle à leur distance de l’axe neutre. 11 suit de là que des fibres, situées de part et d’autre et à la même distance de l’axe neutre, subissent des déformations égales, mais de sens contraire. Comme on le voit, la résistance à la flexion se compose de deux résistances combinées, l’une à la traction, l’autre à la compression, ces deux résistances se trouvant compliquées d’ailleurs par une déformation de la ligne d’axe.
Si maintenant on nomme
M le moment statique de la résultante des forees qui agissent par flexion dans la surface, ce moment étant rapporté à l’axe neutre de la section,
J le moment d’inertie de la surface par rapport à son axe neutre, a la distance de la fibre la plus éloignée de l’axe neutre, soit sur le côté qui travaille par compression, soit sur l’autre, S l'effort moléculaire développé dans cette fibre, on a:
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Le produit — - s'appelle le moment fléchissant de la section
considérée. Si la tige fléchie est prismatique et si l’on désigne par P la résultante des forces qui déterminent la flexion, par x son bras de levier pour une section quelconque, l’expression M = Px peut avoir des valeurs differentes pour les diverses sections. Celle pour laquelle Px prend sa plus grande valeur porte le nom do section dangereuse, et la force P, qui détermine, dans cette section, la tension positive ou négative S, a pour expression :
xm représentant la valeur spéciale de x pour laquelle Px devient maximum.
Lorsque la ligne des centres de gravité des sections est située dans le même plan que la résultante des forces extérieures, cette ligne n’éprouve, par l’effet de la flexion, qu’un allongement nul, ou tout an moins négligeable; elle est simplement courbée et le rayon de courbure correspondant q est donne par la formule
JE
La courbe correspondante s’appelle ligne élastique, et son équation rentre dans l’expression générale d*y M dx* “ JE
Dans la table qui suit, on a réuni, pour une tige prismatique soumise à une force fléchissante, agissant dans diverses conditions, les valeurs ci- après:
1”, le moment M de la force pour le point x;
2", la charge de flexion P, calculée suivant la formule (5);
3", les coordonnées a; et y de la ligne élastique;
4”, la valeur f de l’abscisse y au point d’application de la force, dans les exemples I A VI;
5°, enfin, la flèche maximum f, dans les exemples VII A XIII.
Dans tous les cas examinés, on a négligé le poids propre de la pièce, ce qui, dans nombre d’applications, notamment dans la construction des machines, est parfaitement permis; (il n’en serait plus de même pour les ponts ou les grandes constructions). Les exemples VII A X indiquent d’ailleurs comment on devrait
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procéder pour tenir compte de ce poids. — Les N” XI et XII montrent qu’une répartition inégale de la charge peut, dans certaines conditions, augmenter notablement la charge de flexion d’une |>outre, qui, dans ces deux eas, se trouve être une lois et demie celle des N"' VII et VIII. En même temps, la répartition de charge admise pour XI et XII donne lieu à des flèches plus faibles que dans les cas des N“‘ VII et VUI. Ces considérations sont très- importantes pour l’établissement des projets de magasins. — Le mode de répartition du N” XIII est, par contre, désavantageux au point de vue de la charge de flexion, qui se trouve réduite aux */* de celle du N° VIII; en outre la flèche est plus grande.
II convient de remarquer (pie la flèche f croit comme les cubes des longueurs et que, suivant la manière dont est supportée la pièce, cette flèche varie dans des limites très -étendues.
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Equation de la ligne élastique.
Flèche f.
Observations.
Une des extrémités libre.
PP 1 .T 1 .T3 I ■> J E \ l 3 P 1
Section dangereuse en B. j
PP ÎÜ./A'I 1
Pièce à deux appui»
simples.
Section dangereuse au milieu.
^ J R lit le"* C, f* C,
„ ,= P Fi*®’ I o 4- *J _ .-t;1 I
JR üî I c, ' c c,acl
pour
iT+
Section dangereuse en ('.
Réaction X—P
P PII .r, , 5 J,
1 1 ’ri !
PP
j pour .r «— I | |
Pièce encastrée à une de ses extrémités et supportée librement à l'autre.
Section daugereuse en B.
Réaction X =
P P 1 ara 4 .r-l
ÿ JEUi IP 3 P \
f-1’ 13 • ~ JE 1R2
Pii'ce doublement en- | castrée.
Sections dangereuses en [ B et C.
v PA
ou ? — Pc
Section dangereuse en l’un quelconque des points entre A et B. |
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Kquatîon (le la ligne élastique. Flèche f.
Observations.
P P I X ll>|
y — JE» lT - 4 t‘ 1
P P ' ” JE
Une des extrémités libre.
Section dangereuse en //.
P la|0.r» x' *1 y='JEBl F F — y 1
P 5 P l~ JEM 4
Pièce à doui appui»
simples.
Section dangereuse au milieu.
y~ JJ,' 481/ 3 1* + 2 /• 1
f “ j j; Isa
Section dangereuse en C. \ Flèche maximum pour x = jÿ(l + yi«) Réaction X */. P.
Point d'inflexion en x — 3,1,!.
J A :IK
Section dangereuse en li.
Point d'inflexion pour *= )
y=MjEmi h 7- J
, JL ,s
' - JE ir.
Une des extrémités libre.
Section dangereuse en
■' ~~Jeva « i p + p 7>~ p \
• ^ JHE32Ô
Section dangereuse nu milieu.
p p ' J E IM
Section dangereuse au milieu.
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XIV. Etaut donnée une tige reposant sur deux appuis symétriquement plaeés et soumise à une charge P uniformément
répartie, on a, pour le moment fléchissant,
La charge de flexion de la ])iê<*e varie avec la position des appuis, par suite, avec le rapport de r il /; elle devient maximum lorsque
La charge de flexion est alors approximativement:
al
c’est-à-dire (5 fois plus grande que dans le eas N“ VIII; ee mode d'appuis est donc très -favorable. Les sections dangereuses correspondent aux points A , Tl et ('.
Tables de sections.
La valeur du terme dans l'équation (4), dépend uniquement des dimensions de la section de la pièce; nous la désignerons sous le nom de module de section. Les tableaux ci -après contiennent, pour une série de formes de sectiou, les valeurs
1“, du moment d’inertie J par rapport à l’axe neutre, lequel est figuré en pointillé sur les dessins;
•J”, de l’écartement maximum a des fibres sur le côté comprimé et sur le côté allongé, ou des écartements a et a" pour chacun des côtés, quand a et a" sout différents, c’est-à-dire quand la section n’est pas symétrique par rapport à deux axes;
T, dn module de section pour lequel on a encore
deux valeurs quand a’ et a’ sont différents;
4", de la surface F de la section, surface qui est nécessaire pour calculer le poids des pièces.
TABLES DE SECTIONS
Lorsque la colonne qui donne a porte „à déterminer par expérience ou par un tracé," c’est que les expressions analytiques sont trop complexes pour être admissibles dans la pratique. Dans ce cas, on découpe un modèle en carton de la section considérée et on détermine le centre de gravité par expérience ou par les méthodes de calcul graphique (voir § 40).
L’usage de la table des sections se comprendra d’ailleurs sans peine par l’exemple suivant:
Exemple: On cherche le moment d'inertie d'une nectinn circulaire de 104*"“ de diamètre. J)’a]>rèn le N° XX de la table, ce moment d'inertie a
pour valeur J *= 71 ■ 104‘, x oit Ô74‘JÔ00.
Kn divisant convenablement le profil d'une section complexe, on la transformera en d’autres plus simples, auxquelles s’appliqueront directement les formules. Ainsi, à l’aide de la section VIII, on trouvera la formule d’un tuyau à section rectangulaire; avec la section XI, celle d’une pièce en E, et ainsi de suite. — II n’est pas d'ailleurs inutile de signaler ici quelques conclusions générales que fournit notre table. Elle met d’abord en évidence l’influence considérable de la hauteur des sections et des parties situées à une grande distance de l’axe neutre. Ce fait justifie l’avantage des nervures de renforcement, qu’on emploie si fréquemment, surtout dans les pièces en fonte. Dans les pièces exposées à la flexion, ces nervures agissent, non -seulement par leur propre matière, mais encore en assurant une répartition plus avantageuse des efforts pour les autres couches. Un exemple fera ressortir plus nettement cette propriété précieuse :
Supposons que l’on donne une section de la forme N" XV, avec les relations b = 8 b,, h = 12 b,, b, = 11 bt (voir fig. 1, § 9). Imaginons maintenant cette section divisée en deux parties, l’une verticale, l’autre horizontale, et supposons qu’on considère isolément chacune de ces parties. Elles auront alors pour modules de section
1 1 = 20 ‘/g 6, * et > soit au total 21,5 b,5. Mais la même
section, considérée comme formant un seul tout (§ î»), a pour module /?= 34,8 b,3; autrement dit, sa résistance se trouve, dans ce cas, augmentée de moitié, et la nervure verticale a décuplé, ou à peu près, la résistance qu’aurait présentée la partie horizontale, si on l’avait considérée isolément. D’autres types de profils fournissent souvent des résultats encore plus nets.
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KÉ8ISTANCE A LA FLEXION
TABLES I)E SECTIONS
Distance a.
Module de section Z.
Surface 21’.
bh^ -f- ^1 't ^j)
= 2l6/.-(6-fc1)A1[
b, h, +6 hj
A déterminer par cx(h.-ricncc ou graphiquement.
A déterminer par expérience ou graphiquement.
l>Af +9~i—h)+bt{à'—g)
A déterminer par expérience ou graphiquement.
A déterminer par expérience ou graphiquement.
yn &
HLm
n d* — dt* 32 3“
Section.
Module d'inertie J
■fei S” J
I Segment parabolique) jy. 6 /»» = 0,0457 bhf
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TABLES DE SECTIONS
RESISTANCE A LA FLEXION
Valeur rte la tension 3.
Dans une pièce soumise à la flexion, la limite d'élasticité, soit à la traction , soit il la compression , est atteinte lorsque la tension développée S devient égale à T ou AT,. 11 importe donc que cette limite ne soit dépassée sur aucun des deux côtés de la section. Pour les sections qui présentent deux axes de symétrie, cette condition se trouve remplie, en prenant, pour ©, la pins petite des deux valeurs T ou Tu réduite dans un certain rapport pour avoir une sécurité convenable; ainsi, pour la fonte, on partira de la charge correspondant à la traction.
Au contraire, lorsque a a", on commencera par chercher quel est le côté de la section qui travaille par traction, quel est celui qui travaille par pression. Si alors
a est l’écartement maximum des fibres sur le côté soumis à la traction, «, sur la partie soumise à la compression, T et T, les charges limites correspondant à la traction et à la compression,
M le moment fléchissant,
m le coefficient de sécurité qui, suivant les cas, sera pris égal à 2, 3 ou 4, on aura :
Exemple : pour la fonte, on a ... = •/,; (l’autre part, dan s la section
jxiraboliquc du N“ XXIV, l'effort de traction s'exerce du côté de la base-
Celte section donne a = 1 a h , a, = ‘ 5 A, — = ! , ; on a donc — > T ; par
suite, on devra prendre pour ® la râleur — ou ’ , d'on M— ’ 77 bh*. — ' m vi m 3o
Pour le fer forgé où T-=- T,, une pareille recherche n'est pas nécessaire. 1m
fonte est (Tailleurs à peu près le seul corps pour lequel, dans Tétât actuel
de nos connaissances , on doive attribuer à T et à T, des valeurs différentes.
BOLIDES ü’ÉliALE RÉSISTANCE.
Sections d’égale résistance.
Dans les pièces destinées à travailler par flexion, comme les poutres, il convient, pour assurer la meilleure utilisation de la matière, de la répartir aussi loin que possible de l’axe neutre, tout en conservant entre les diverses parties de la section des liaisons suffisantes. 11 est avantageux, en outre, de choisir des formes de section telles que, pour une charge suffisante, les parties comprimées et les parties allongées arrivent à travailler en même temps à leur limite d'élasticité. Ou doit, pour cela, prendre
Les sections, dans lesquelles ce rapport est observé, prennent le nom de sections d'égale résistance (l). Pour le fer forgé, les sections h deux axes de symétrie sont donc les plus avantageuses, puisque T »= 7', . Pour la fonte, et dans l’hypothèse où la force fléchissante conserve une direction constante, les sections les plus favorables sont celles où ai = 2 a, attendu qu’alors 7', = 2 T. C’est en observant ce rapport qu’on a tracé les sections suivantes, dans lesquelles 6 et 6, peuvent avoir, entre eux, un rapport arbitraire (Fig. 1, 2, 3).
Fig. 1.
Fig. 2.
Fig. 3.
(1) Voir à ce sujet Klose: Théorie des poutres eu fer il double cornière, Hanovre 1862. C'eBt à cct ouvrage qu’est empruntée la seconde des sections représentées ici.
RÉSISTANCE A CA FI.EX10N
Le côté qui travaille par traction est celui qui est le plus rapproché de l'axe neutre; comme module de section, on a pris
la valeur — , de telle sorte que l’on doit prendre pour S le
rapport w|. .F désigne encore la surface de la section, <p l’emploi proportionnel de matière, en prenant pour unité celui qui correspond à la fig. 1.
La valeur de <f est donnée d’une manière générale par l’expression
Dans cette formule, les lettres affectées d’un indice se rapportent à la section à étudier, les lettres sans indice à la section connue, prise comme unité de dépense de matière; on doit poser, en outre, F = [ib*, Z — a b3 et S = S,. S et S,
n’ont de valeurs différentes que si le rapport n’est pas le
même dans les deux sections. La relation (8) prouve d’ailleurs que de petites variations dans ce rapport n’ont qu’une influence très - faible.
Si la force fléchissante agit alternativement dans des directions opposées , les sections à deux axes de symétrie sont, même pour la fonte, les plus avantageuses et l’on doit prendre, comme limite de S, la plus petite des charges limites d’élasticité. Si la direction de la force change d’une manière continue, de telle sorte que l’axe neutre tourne autour du centre de gravité (axes et arbres de transmission), la section annulaire est la plus avantageuse, mais ou peut aussi adopter les sections en croix ou étoilées, comme celles des N“ IX, XI et XXIV du § 7, attendu que, pendant la rotation, on ramène constamment dans le plan de flexion des éléments de section très -éloignés de l’axe.
Exemple: on veut construire un bras en fonte, encastré comme ait N° I, § G, pour une charge P -- 2500k, avec une longueur l =» 2m. Mous choisirons la section indiquée fig. 2 et nous aurons à faire, ilans l'équation (4), M S 7. Or M 2500 X2000, Z = 55b3. En admettant 2 pour le coefficient de sécurité, nous aurons S = 0,5 x 15 — 7,5. Ces valeurs, introduites dans
l'équation, donnent 2500 x 2000 — 7,5 x 55 b*, d'où b — 100 J -j "ÿ , , soit
b — ■ 21 La surface de la section est alors 25 x 23* = 13225 “ '. Les autres dimensions se déterminent d'après les nombres proportionnels inscrit» sur la fig. 2.
SOLIDES D’ÉQALE RÉSISTANCE.
Solides d’égale résistance à la flexion.
On obtient un solide d’égale résistance à lu flexion, en choisissant les sections successives, de telle sorte que la tension maximum, soit sur le côté comprimé, soit sur le côté allongé, ait partout la même valeur. En vertu de la formule (4), l’équation qui exprimera la forme du corps sera:
= Const. (ît)
Les solides d’égale résistance il la "flexion , et surtout les formes qui s’en rapprochent, trouvent, dans la construction des machines , de nombreuses applications. Les considérations du § 4 s’appliquent d’ailleurs d’une manière complète au cas actuel. Nous reproduisons ci -dessous une série de ces profils.
La flexion qu’éprouve un solide d’égale résistance, sous l’action d’une charge extérieure, est nécessairement plus grande qu’elle ne l’est pour des solides prismatiques, avec le même mode d’application de la force. Ainsi, en comparant les valeurs des flèches qui se trouvent inscrites dans le tableau ci -après, on voit que la flèche est, dans le N" I deux fois, dans le N° V une fois et demie ce qu’elle serait pour une tige prismatique, chargée dans les mêmes conditions. En général, lorsque l’axe d’un solide, avant d’être chargé, forme une ligne droite, la ligne élastique a pour équation d*y M„ a„
da ;* Jal'nx
Dans cette formule
Ma est le moment de la force fléchissante pour une section quelconque, par exemple au point d’encastrement;
Ja le moment d’inertie de la section ;
«0 l’écartement de la fibre la plus éloignée;
ux l’écartement maximum de fibre (compté du même côté que a0) pour la section située en x.
Le rayon de courbnre p de la ligne élastique, au point xy,
est alors:
EJ
Cette valeur est constante et, par suite, la courbe représente un eercle, lorsque ax = a0, c’est-à-dire lorsque la pièce présente, en tous ses points, la même hauteur, comme il arrive pour les types I, V, X, XIV etc.
RÉSISTANCE A LA FLEXION
Mode d'applicution do lu force.
Fonne.
Pour la «action rectangulaire
Prisme arrondi ]>aral>oli<|ucinent.
Approximation de la forme I Prisme à arête abattue.
Approximation de la fonne II Prisme a arête abattue.
Prisme droit.
Pyramide à sommet arrondi par une parabole cubique.
Approximation de la forme VI.
Pyramide à sommet abattu.
Trône de cône droit, forme approchée de la fonne rigoureuse donnée par
PI* AA
P _ «A* 1 Bi
L’éqnation ^ — J ^ s'applique si toutes les sections sont semblables.
Section dangereuse au point d'encastrement.
„ S o il* 32 ï
108 " ld
Pour une même charge de flexion qu'aux cas N"* I à VII on a d .y l fi A
A — r 3ir A
RÉSISTANTE A I.A FLEXION
Mode «l'appli-
« Rtion do la Equation,
force.
•in
te
Pour les sections rectangulaires, d'une manière générale, ri/-’ .r*
z — li; jt — Coin.
>»”*••* “ lb ’
Coin à angle vif formé par dos paraboles.
z h . V i Ht*
tj “ /*’/* *~ 1 l*
Pyramide arrondie suivant des paraboles seiui - cubiques.
Approximation do la forme XI.
Pyramide à sommet abattu.
Pour les sections rectangulaires.
vu
d'une manière générale,
bh‘ ~ 1*’
« = b; , - | hi ■
Coin à angle vif suivant une
parabole seiui - cubique.
T ” rT'
Coin à angle vif formé par des
purabides cubiques.
ta
Pyramide.
BOLIDES n’ÉOAI.E RÉSISTANTE.
Charge de flexion.
Volume du corps.
Observations.
p SAA*
\bhl
Type admissible en abattant l'angle vif.
A AAf
l.a ligne élastique est un arc de cercle.
1 PP bh »
f~~ÂJ^Ê : ““ ~12’
ebh*
Type avantageux pour les consoles en pierre.
* SAA»
Section dangereuse au point d'encastrement
p SM2
Type architectural satisfaisant.
SAA»
ÉLASTICITÉ DE FLEXION
, Mode d'oppli-
N° | Fonne. ration de l« Equation.
force.
Pour les sections rectangulaires, en général.
Demi - cylindro elliptique.
Approximation de la forme XVI.
Surface supérieure cylindrique.
Prisme droit à bases paraboliques.
Pour les sections rectangulaires, en général, .
s ;/i _ /s— ms l* '•
Approximation de la forme XIX.
Surface supérieure cylindrique.
Prisme à bases limitées
;iar des paraboles cubiqueB.
Approximation de la forme XXI.
Les deux surfaces courbes sont cylindriques.
SOLIDES D'ÉGALE RÉSISTANCE
Charge de flexion. Volume du corps.
Observations.
_ 4 ebh*
Ap]iroximativeinent
Les formes XVI à XVIII s’appliquent encore au cas où le point d'application de P est mobile sur la longueur (; niais la charge de flexion est alors plus faible et se réduit à
Lu ligne élastique est un arc de cercle.
1 PP bh3
Approximativement La courbe est composée de deux g parties se raccordant au point
A pproximati veinent comme pour le N“X1X.
Approximativement i j)eux gectîons dangereuses de part
et d’autre de la section moyenne.
La ligne élastique est un arc de cercle.
1 PP bip
, Approximativement
Approximativement ^ Deux sections dangereuses de part
comme pour le N" XXL y b b 1 et d’autre de la section moyenne.
RÉSISTANCE A LA FLEXION
Les types que nous venons de reproduire sont les plus simples de ceux qui peuvent se présenter; il serait facile d’en augmenter le nombre à l’infini, en se donnant, par exemple, une loi de variation plus complexe des dimensions en hauteur ou en largeur. Ainsi , dans le type N" 1 , par exemple , si on
snppose que la base soit parabolique, c’est-à-dire si * *= 1 / ^ ,
on a 'j = J j (parabole cubique), etc. On trouvera des
exemples de formes, correspondant à des sections plus complexes, dans l’étude des arbres de transmission (chap. V). Les ressorts, dont il sera question plus loin, répondent également à des formes toutes spéciales, dues à ce que l’axe neutre, dans sa position primitive, n’est pas une ligne droite.
Résistance au glissement dans la couche neutre.
Dans une pièce travaillant par flexion, l’une des parties de la section n’éprouve que des efforts de traction, taudis que l’autre n’est soumise qu’à des efforts de compression. La couche neutre qui les sépare est donc forcément soumise à un effort de glissement et, dès -lors, il convient de ne pas descendre pour la largeur à lui donner au-dessous d’une certaine limitc.(l) Cette limite est, à la vérité, très -éloignée, mais il importe néanmoins de la connaître. Si l'on désigne par s0 la largeur minimum admissible et par R la résultante des forces extérieures , agissant sur l’un on l’autre des côtés d'une section, on doit avoir, pour que l’effort de glissement sur la couche neutre ne dépasse pas la limite <£„,
Dans cette formule 60 ne doit pas dépasser les 4/6” de la plus petite des deux charges limites d’élasticité, correspondant à la matière (voir § 5). D’autre part, J représente, comme toujours, le moment d’inertie de la section, c'est-à-dire la somme des produits des éléments de surface par les carrés de leurs distances à la couche neutre. U est le moment statique de la section,
(1) Voir Zeitschr. des Ver. deutsch. Ing. 1859, p. 193 et Grashof, Résistance des matériaux, p. 147.
EFFORTS DANS LA COUCHE NEUTRE
c'est-à-dire la somme des produits de tous les éléments de la surface par les mêmes distances.
Pour la section rectangulaire N° 1, p. 18, on a
pour la section à double T, N° VIII, p. 20, v bh'—Çb—b^h,*
R doit être déterminé dans chaque cas particulier. Ainsi, pour le mode d’application N° II, p. 12, R est constant pour toutes
les sections entre B et C et égal à la réaction des appuis — •
L’équation (14) ne sert pas tant à déterminer z0 lui -même qu’à vérifier si la largeur de la couche neutre n’a pas été prise trop faible. En fait, cc danger n’existe que très - rarement dans les constructions ordinaires et surtout dans les projets de machines. Si, pour fixer les idées, on prend, pour la valeur donnée par l’équation (14), et si l’on fait S0 =» 4/s 3, cette équation donne:
Si on introduit cette valeur dans l’équation (4), qui se rapporte, à la même section, on trouve:
" oo
est le bras de levier de la force R, et nous le dési-
gnerons par A. J donne une des dimensions en hauteur de z0n
la section; la relation (15) fonrnit donc une équation entre deux dimensions de la pièce considérée. Dans le cas simple d’une section rectangulaire , en remplaçant U par sa valeur donnée plus
haut , faisant, en outre, z9 = b et a = ~ , on a
C’est là la limite à donner à à si l’on ne veut pas s’exposer à ce que l’effort de glissement, soit supérieur aux efforts de tension ou de compression. Cette condition doit d’ailleurs s’appliquer surtout à la section dangereuse, si la tige est prismatique, par
RÉSISTANCE A LA FLEXION
conséquent au point S, dans le cas du N° II, § 12. Mais, dans
ce cas, on a A — on doit donc prendre
Ce rapport des hauteurs est tellement élevé qu’il n’y a pas à s’en préoccuper dans les cas ordinaires. On doit y prêter plus d'attention dans le calcul des poutres américaines. Dans ces pièces, l'existence du treillis a pour effet de réduire, dans une trèsforte proportion, à moitié par exemple, la résistance de la couche neutre; il en résulte nécessairement une diminution correspondante dans le rapport y.
Pour les pièces à double T, on a
Le terme entre parenthèses ne forme qu’une fraction très - faible ;
la limite supérieure est donc un peu plus petite que -j, mais
cette valeur est encore généralement très- élevée.
Des tendances à la rupture, présentant quelque analogie avec celles que nous venons d’étudier, se produisent dans les fers à T, aux points d'assemblage de l'âme avec les semelles, mais il est assez rare qu’on ait à s’en préoccuper. On trouvera d'ailleurs les indications nécessaires à ce sujet dans les ouvrages que nous avons cités.
Poutres à charge commune.
Si l’on prend deux poutres prismatiques, reposant l’une sur l’antre en leur milieu et soumises en ce point à une charge P, pendant que leurs extrémités reposent sur des appuis, ces poutres fléchiront et les réactions P’ et P”, résultant de cette flexion, devront faire équilibre à la force P. Ces réactions sont reliées entre elles par la formule de la ligne II, 2” colonne, p. 12:
Si donc ces pièces ont la
même longueur, on doit avoir d — > a", c’est-à-dire que les hauteurs doivent être égales, sans d’ailleurs qu’il soit nécessaire que ccttc égalité s'étende aux dimensions en largeur.
Exemple. Un support en fonte, en forme de croix symétrique, doit jmrter , au point de jonction des bras , une charge P. Les longueurs étant dans le rapport de 3 à S, pour que les quatre bras, supposés prismatiques, travaillent dans les mêmes coiulitiotis, il faudra p oser, d'après la formule (16),
En (T autres termes , la hauteur de la section des petits bras doit être à celle des grands bras dans le rapport de 4 à 9. Si on domuiit la mime section aux bras, le rapjtort des tensions déeelo)>pées serait 9:4.
Iajs considérations qui précèdent montrent que, pour des plaques de tôle reposant par leurs bords sur des appuis et chargées, soit uniformément, soit au centre seulement, les fibres parallèles au petit axe travaillent beaucoup plus que les fibres parallèles au grand axe. Si des poutres, à charge commune, sont formées de matériaux différents, leur bonne utilisation dépend essentiellement, comme l’indique la formule (16), des rapports des dimensions, en hauteur et en longueur. Ainsi , dans le cas où l’on superpose deux poutres, l’une en fonte, l’autre en fer, la résistance totale, que présentent ces deux pièces, n’atteint la somme de leurs résistances partielles que si leurs dimensions sont dans un certain rapport déterminé. Il importe de tenir compte de cette remarque dans les travaux de consolidation de constructions déjà existantes.
RÉSISTANCE A LA TORSION
Résistance à la torsion.
Résistance et angle de torsion.
Lorsqu’une pièce est soumise à l’action de couples, qui tendent à la faire tourner autour de son axe géométrique, on dit qu’elle travaille par torsion. Dans une section normale, les éléments se trouvent ainsi soumis à un eft'ort de glissement et, pourvu qu’on ne dépasse pas les limites d’élasticité, il se produit un équilibre entre le moment des forces extérieures de rotation, d’une part, et les moments des tensions dans les divers éléments de la section, d’autre part, ces moments étant pris par rapport à l’axe polaire du centre de gravité de la section, c’està-dire un axe passant par le centre de gravité de la section et perpendiculaire au plan de cette section. La résistance à la torsion n’est doue autre chose qu’une résistance complexe au glissement, de même que la résistance à la dexiou par rapport à la résistance à la pression ou à la traction.
Si l’on nomme
M le moment statique des forces de rotation agissant sur une section de la pièce,
Jr le moment d’inertie polaire de la section, c'est-à-dire le moment d’inertie pris par rapport à l’axe polaire du centre de gravité,
a la distance au centre de gravité de la section de l’élément le plus éloigné,
© la tension de glissement, développée dans cet élément, on a
Si la pièce a une section uniforme, — est constant. Si l’on
exprime il/ en fonction de la force P, qui produit la rotation, et de son bras de levier A, la section dangereuse sera celle qui correspondra au maximum de M et, par suite, la force, qui représente la résistance à la torsion de la pièce, sera
Am a y '
A„ désignant la valeur que prend A pour le maximum de M.
CALCUL DES EFFORTS DE TORSION
De même que pour la résistance au glissement, la limite d’élasticité est atteinte, lorsque © devient égal aux */5“ du plus petit des deux modules d’élasticité de la matière, qui constitue la pièce (voir § 5). Il importe d’avoir cette condition présente à l’esprit, lorsque l’on compare entre eux des efforts de flexion et de torsion.
On désigne sous le nom d’angle de torsion le déplacement angulaire relatif de deux sections de la pièce. En représentant cet angle par on a, d’une manière générale, pour deux sections dont l’écartement est x,
dx
"jpG
G désignant le module de torsion de la matière, qui a pour valeur les */b“ (lu module E d’élasticité.
Le tableau suivant contient, pour une série de modes d’application des forces de torsion sur une tige prismatique :
1°, la valeur du moment M en un point quelconque x de la tige;
2°, la résistance à la torsion P d’après la formule (18);
3°, l’angle de rotation 9 de la tige, exprimé en longueur d’arc.
Dans ces formules, PR représente la somme totale des moments des forces de torsion. En outre, dans le type N° IV, S désigne le point d'application de la résultante des forces, tendant à faire tourner la tige et ramenées toutes au bras de levier R; l0 est la distance du point S au point d’encastrement de la tige.
Ixs types ci -après se rencontrent tous plus ou moins fréquemment dans les machines; on en trouvera quelques autres dans le paragraphe consacré aux ressorts. Le type N* IV dans le tableau suivant est celui des arbres de transmission ordinaires. Les types V et VI trouvent leur application dans les constructions des bâtis et des châssis de machines.
RÉSISTANCE A LA TORSION
RÉSISTANCE ET ANGLE PE TORSION
Résistance de la pièce P.
Angle de torsion 9.
Observations.
PR.l
Gf «
Toutes les sections entre A et B sont également résistantes.
«fl
Section dangereuse en fl.
aH
1 Pfl.J ’’ “ 3 J, G 1 S l 3 G o
Les forces de torsion décroissent uniformément depuis fl jusqu'en A.
Section dangereuse en fl.
a fl
» Pfli»
Forme générale pour les cas I, II, ni. i Section dangereuse en fl. La valeur ; de 9 pour III se détermine d'après celle j de IV, en remplaçant U, par la valeur
correspondante -g-, etc.
Si c, < c, on a
■* afl c
ii r
JO P
Section dangereuse dans la partie la \ plus petite c,.
SS
1 PB.I 8 J, G 1 S l i G a
Sections dangereuses en A et fl.
RÉSISTANCE A LA T0R8I0N
Moment polaire d’inertie et module de section.
Le moment d’inertie polaire Jp d’nne section se détermine facilement par la relation
«7j> “ sf\ + (20)
<7, et Js étant les moments d’inertie de la même section par rapport aux deux axes principaux d’inertie et dont les valeurs sont données , pour diverses sections, dans la table du paragraphe 7. On peut donc facilement calculer le module polaire
de section ^ = Zr, pour la plupart des cas de la pratique ; toutefois, on doit taire une exception pour le cas des sections où l’on n’a pas Jl = Jt , égalité qui a lieu , par exemple , pour les
types UI , VU, XII, XX, XXV, etc. § 7. Lorsque «7, < J1} les expressions JT et = Zp doivent subir une correction , qui nécessite de longs calculs , attendu qu’alors la déformation des sections, par le fait même de la torsion, exerce une influence très-notable. Pour le rectangle, qui constitue dans la pratique la plus importante de ces sections, on trouvera, dans le tableau ci -après, les
valeurs corrigées de «7,, et 'y . Pour le cercle et le carré, qui n’ont
pas à subir de corrections, les valeurs sont directement fournies par la relation (20).
Exemple. Une pièce cylindrique en fer forgé, d'un diamètre d = 100°"" et (T une longueur 1 = 1200°"", eut soumise à une force P =450", agissant A l'extrémité d'un bras de levier R = 600 et appliquée dans les conditions du N • J du paragraphe précédent. Le tension ® A la circonférence est alors _ a T.,. 16270000 „ , ,
Si = , 1 H =* ïê&ir ~ I.'IS et rangle de torston nui en résulté est
J p ni WJ’
1 ’iS • 1200
0 — — 0,00114, ce qui corrciqiond à un angle île O"!!'. Si main-
tenant on veut réduire le diamètre d, de telle sorte que S ait pour valeur la moitié de la résistance limite de torsion, soit \ X -- X 15 = 6, on devra prendre
6 —= l/ PR •= 61,2; rangle de torsion devient alors
9 “ ~8^J<îoJ =0fi29l ou, en degrés, l°4ff.
SOUDES D’EGALE RÉSISTANCE.
Solides d'égale résistance A la torsion.
On obtiendra un solide d’égale résistance à la torsion, en déterminant les rapports des sections A l’aide de la formule (17), dans laquelle on supposera £ constant, c'est -A dire à l’aide de l’équation
~Y = Const. (21)
Dans le cîis N“ I, § 13, on a, pour toutes les sections, 3/ * PR. Ces sections doivent donc être toutes égales entre elles et, par conséquent, la pièce doit être prismatique, pour satisfaire A la condition d’égale résistance. Les types N" II et III donnent lieu aux formes reproduites dans le tableau ci -dessous. Il est clair, d'ailleurs , que l’angle de torsion doit être plus grand dans les solides
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d’égale résistance que dans les pièces prismatiques. Cet angle, dont la valeur est indiquée pour les deux types reproduits cidessous, se détermine il l’aide de la formule
J , représentant le moment d’inertie {Hilaire de la section au point x.
Forme.
Mode
d’action.
Equation et angle de torsion.
Section circulaire
ft
Forme approximative: tronc
île cône avec un diamètre supérieur é^al à */t d.
Section circulaire
Forme approximative: tronc de cône avec un diamètre
JS
supérieur égal a *
On trouvera, § *20, à propos des ressorts de torsion, d’autres formes de solides d'égale résistance.
Résistance des pièces chargées debout.
Lorsqu'une pièce prismatique est comprimée dans le sens de sa longueur et qu’en même temps les dimensions de la section sont très -petites par rapport à cette longueur, la pièce se trouve soumise à des efforts mixtes de compression et de flexiou. Les efforts de flexion se produisent, d’ailleurs, dans des conditions
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particulières: le bras de levier de la force fléchissante n’est plus, comme dans le cas de la flexion simple, l’abscisse de la ligne élastique, mais l’ordonnée de cette même ligne. 11 en résulte que la force de compression P, du moment où elle est suffisante pour produire un commencement de flexion, tendra à augmenter la flèche indéfiniment, même jusqu’à la rupture. En admettant que les lois de l’élasticité théorique restent applicables jusqu’à la limite de rupture, cette force P, capable de maintenir la pièce fléchie, sera donc en même temps l’expression de la force de rupture.
Le tableau suivant renferme, pour quelques-uns des modes d’application les plus importants des forces de compression, les formules relatives à la résistance mixte des pièces chargées debout. Dans ces formules,
E désigne le module d’élasticité, de la matière, qui constitue la pièce, supposée prismatique,
J le plus petit moment d’inertie de sa section par rapport à un axe passant par le centre de gravité; ainsi, pour un rectangle, dont le plus petit côté est b, le plus grand h,
on a, d’après le § 7 : J
hb3 12 '
11 importe de remarquer ici que les expériences précieuses d’Hodgkinson fournissent, en général, une résistance limite à la rupture un peu inférieure à celle que donneraient nos formules. Toutefois, cette différence s’explique par ce fait que nos formules sont établies seulement pour le cas de corps parfaitement élastiques; elles ne sont donc exactes que si la charge est une fraction suffisamment faible de la force de rupture P. Or, les différents auteurs admettent des coefficients de sécurité trèsvariables. Four la fonte et le ter forgé, ou indique */« :l 7s" (et même moins) de la force de rupture théorique, comme limite de la charge admissible; pour le bois, la limite descendrait de lk° 11 Vio" <)U Vu* de *a force de rupture. Ces différences tiennent, en majeure partie, à ce qu’on ne saurait toujours déterminer exactement quel est celui des cas du tableau ci -après dont il convient d'appliquer la formule.
Les nombres de la colonne 2 de ce tableau ont été établis en admettant, pour le genre de résistance que nous considérons, le même coefficient de sécurité que pour la résistance à la compression.
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Mode d'application.
i Résistance théorique ou do rupture.
Observations.
Support libre à un bout. L'exj t rémité B est encastrée. Section dangereuse au point d'encastrement.
Support libre. Les deux extréi> ;,ï p mités sont maintenues dans la di-
rection de l’axe primitif de la pièce. I i Section dangereuse au milieu.
j g Piece encastrée à l'une de ses
P = 2ns — extrémités, l’autre étant assujettie
à se déplacer dans la direction 1 primitive de l'axe.
Piece encastree a ses deux extrémités . lesquelles sont maintenues dans la direction de l'axe primitif. Sections dangereuses aux extrémités et au milieu.
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I.a pièce doit être calculée comine résistant à la compression, si
la section étant circulaire, j est plus petit que
la section étant rectangulaire, ~
(b étant le pins petit côté) est pins petit qne
nature de la matière employée.
Ponte.
Per forgé.
Bois.
Fonte.
Fer forgé.
Bois.
Fonte.
Fer forgé.
Bois.
Fonte.
Fer forgé.
Bois.
Rsuleaux, le Conutructeur
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Ix's expériences d’Hodgkinson ont montré, en outre, que des colonnes, reposant sur des bases dressées, se comportent à peu près comme si elles étaient eneastrées à hauteur de ces bases. On trouvera, dans la troisième section, différentes applications des formules de la résistance mixte que nous venons d’étudier.
Formes d'égale résistance pour les pièces chargées debout.
On obtient une forme de solide d’égale résistance, pour les pièces chargées debout, en faisant décroître les sections, à partir de la section dangereuse, de telle sorte qu’on supposant produite une petite flexion, la tension maximum reste la même dans ton* tes les sections.
Pour le cas N° Il du paragraphe précédent, et en supposant que la section soit un cercle plein, on peut se servir de la formule suivante, établie par ltedtenbacher:
Cette formule se simplifie si l’on pose:
on trouve alors:
(2 if -- sin 2 if)
Fig. 4.
Cette équation permet de construire graphiquement le contour de la pièce.
En prenant l’angle if, comme variable indépendante, cette courbe a, pour équation de ses abscisses, l’équation d’une cycloïdc, pour celle des ordonnées, une sinusoïde. Ou trouvera plus loin, à propos des bielles, un mode de tracé de cette courbe. La forme de solide qu’on obtient ainsi est représentée approximativement dans le deuxième tracé de la fig. 4. La génératrice est ici un arc de cercle, dont le rayon est le rayon de cour-
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bure de la courbe réelle pour le point x — ■ D'une manière
générale, on peut remplacer la courbe réelle par une ligne à faible courbure. Cette approximation est parfaitement suffisante, attendu qu’en réalité la pièce ne doit pas éprouver de flexion sensible. La pièce précédente, supposée libre , présente les s/4 de la résistance d’une pièce cylindrique de diamètre h et de même hauteur l.
Résistance composée.
Il arrive fréquemment qu’un corps soit soumis à la fois à plusieurs forces, susceptibles de produire des effets différents, qu’une section, par exemple, travaille à la fois par compression et par flexion, ou par torsion et par flexion, etc. La résistance de la pièce et la tension maximum qui s’y développe doivent alors être calculées d’une manière différente de la méthode ordinaire. On trouvera, dans le tableau ci -après, les principales formules applicables aux cas de résistance composée, qui se présentent le [dus fréquemment. Dans ces formules,
6 désigne la tension maximum, développée dans la section dangereuse ;
Z le module de section au point dangereux, lequel est indiqué en B dans les figures;
F la surface de la section;
J son moment d'inertie (§ 7);
Mf un moment de flexion ;
M, un moment de torsion;
M, un moment idéal de flexion ( Mf): ou de torsion ( M, );, L’examen des formules montre qu'il est souvent utile de tenir compte de la résistance composée. Ainsi, dans le cas
•N" I, si 11= , c’est-à-dire si la charge d’une tige a son point
d'application au bord de la section, on a P = c’est-à-dire
que la résistance de la pièce est seulement le quart de ce qu’elle
serait si la force agissait au centre. Si la section est un cercle
(il), on a P = — - , et en faisant 11 — c’est-à-dire en
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Mode d'action.
Résistance de la pièce.
l + Rz
Pour une section rectangulaire (4 A)
Bbh
cos u -|- g l «in n
Pour une section rectangulaire (bh)
P— Qb)
cu« tt -j- 6 ^ «in n
cüs«-(- „ (lsin n + R cos n)
Æê
Pour une section rectangulaire {bh)
„ evh
CO« n -|- 6 («>n n ■) — j- cos n)
n BZ
PI est un moment de flexion Mf, PR un moment de torsion Mt.
VM,1 4- jWj* -j- 2 If, Mi cos u M, désignant le moment (fléchissant) de P„ celui de J’4.
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Moments idéaux.
Moment fléchissan Pour une
| section circulaire (d):
t idéal pour la tension ©: (/ Pour une
section elliptique ( bh ):
Wi-p(a+ f.).
Pour une
section rectangulaire (b h):
Moment fléchissant id Pour une
section circulaire (d):
Pllstna-f- g Cosuj
■al pour la tension ©: (M/)t Pour une
section elliptique (b h):
(M/)i = P^l sinrt-j- g cos o j
= P (l sin it -f- y co*
Pour une
section rectangulaire (b h) :
(Mj)i — Ptlsina -(- court !
Moment fléchissant idéal pot Section circulaire (d):
PiRcosa-{-lsma g cos a)
ir la tension S: (M/)t = P
Section elliptique (bh):
(Mr).=
J^Jî cos tt -f- 1 * in « + g co* fï)
| Renfla -{- Inn « -f- y cos «J.
Section rectangulaire (b h):
WH -
I’^Rcosa -f- JstHft + -g COSn)
Moment fléchissant idéal pour la tension S :
(M/)i — •/. MJ + %VAf/ + Miÿ Moment de torsion idéal pour la tension S :
(Mt )i = nU -f- SU YMf -1- Mt *.
Moment fléchissant idéal pour la tension © :
(M/) i ■=* ŸM,* + JM** 4* 2Jtf, ÆT,co* «.
Dans les cas IV et V, on suppose que la section de la tige est nne section telle qne deux axes principaux rectangulaires la divisent en quatre portions symétriques.
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supposant encore la charge appliquée au bord, on trouve P =»
— la résistance est donc encore plus petite que pour le
cas d’un rectangle. Les cas I et II se déduisent du cas N" III en y faisant a — O ou If — 0.
Les moments idéaux ont une utilité particulière pour les sections elliptiques et rectangulaires, où la plus grande dimension h est, comme ou le sait, supposée dans le plan de la flexion. Si on connaît, à priori, cette dimension, ce qui arrive fréquemment lorsqu’on se donne le profil du support à installer, le moment idéal permet de déterminer facilement la résistance composée, attendu que le terme entre parenthèses, à droite, donne le bras de levier de la force P pour ce moment idéal. Ce bras de levier étant, en général, facile à déterminer, surtout graphiquement, on se trouve ramené au cas d’un effort de flexion simple. Si, par exemple, dans le cas N” II, pour a = 45°, soit cos a = sin a 0,707, on se donne la hauteur h du rectangle, la section en II doit être calculée comme si elle était soumise à une force
fléchissante P, agissant avec un bras de levier 0,707 1 + 0,707 ^ . Dans le cas N» I, on trouve, pour R => 0 et pour une section circulaire, (M. ),• = P ^ et l’on doit avoir P = S^ d *, ou P=
S d2, ainsi qu’on pouvait le prévoir, puisque, pour II = o, la
tige ne travaille que par traction. — - est donc le bras de levier
que devra avoir une force fléchissante P, pour exercer sur la pièce le même effort qu’une force de même grandeur agissant dans la direction de l’axe. Ceci n’est d'ailleurs exact rigoureusement qu’à condition de négliger les efforts de glissement dans le calcul de la flexion. — Les formules IV et V présentent également un grand nombre d’applications utiles (voir les calculs d’arbres et d’axes de machines).
Résistance des enveloppes.
Les tableaux suivants, qui reproduisent quelques-uns des cas les plus importants dans la pratique des machines, permettent de déterminer la résistance des enveloppes à section eircu-
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luire, dans lesquelles l’épaisseur des parois est relativement faible. I>a théorie de la résistance des enveloppes est encore loin d’être complète, et elle est surtout discutable pour les cylindres soumis à des pressions extérieures; aussi, nous ne donnons que les formules relatives aux pressions intérieures. Dans ces formules, ji désigne la pression effective (différence entre la pression intérieure et la pression en sens inverse) par unité de surface sur la paroi,
© la tension maximum développée dans la matière qui constitue la paroi,
E le module d’élasticité de la matière, r et d le rayon intérieur et l’épaisseur de l’enveloppe.
Les formules des N" 1 et II peuvent s'appliquer, mais simplement il titre d’approximation,' jusqu’à la limite de rupture.
l'r Exemple. Pour un réservoir cylindrique , en fer forgé, de 1000°"° de diamètre et dont la paroi a 10 ““ d'épaisseur, on admet que la matière lieut être soumise à une tension 3 — 8. D'après la formule I, ce rase jicut
supporter une pression intérieure effective de p = 8 ( \ — l) — 8x0,0198
= 0k,/.>S par millimètre carré. Cette pressioir représente sensiblement, en utmosplrères , 100 X 0,158 — - 15°"°, 8. Comme l'on a K — 10, le vase éclaterait si la tension intérieure était 5 fois plus forte, soit de 79 atmosphères.
2° Exemple. Un réservoir sphérique, ayant également 1000°"" de diamètre et lümm d'épaisseur, avec 3 — 8, pourra sujiporter, d'après le N° 11,
une pression p = — Okf32 par millim. carré, soit 32 atmosphères.
3 ” Exemple. Un fond plat, en fer forgé, rivé sur le cylindre du premier exemple, devrait, pour S — 8 et d'après le N" IV, avoir comme épaisseur le nombre considérable J — 500 V “ 500 • 0,8 IG ■ 0,11 «= 57mm,12.
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La flèche f, que présente une plaque ronde, a pour valeur, d’après Grashof, pour le cas N“ III,
et pour le cas N° IV,
4" Exemple.
La plaque calculée au 3" exemple devrait donc, pour
E -= 30000, présenter une flèche f = j Jjjggg — 0—, 44.
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Les formules qui précèdent ne sauraient plus s’appliquer ou conduiraient souvent à des résultats crronnés pour les enveloppes dont les parois, par suite de pressions intérieures considérables, doivent avoir une très -forte épaisseur, comme dans les canons, les cylindres de presses hydrauliques, etc. Dans ces enveloppes, les tensions des fibres aux divers points d’un même rayon sont, suivant les circonstances, extrêmement différentes les unes des antres; or, les rapports de ces tensions exercent une influence marquée sur la résistance de la pièce. Suivant d’ailleurs la loi que l’on admet pour ccs rapports des tensions, on arrive pour les épaisseurs à des résultats tout différents. Jirix calcule les tensions aux divers points d’un rayon, en admettant que, sous l’action de la force intérieure, l’épaisseur de la paroi ne subit aucun changement Barlow admet, au contraire, une loi de variation telle que le surface de la section annulaire (cercle) conserve une grandeur constante. Lamé ne fait aucune hypothèse préliminaire et calcule rigoureusement les variations de tension, pour les diverses molécules d’un même rayon , en fonction de la pression intérieure. Cette méthode est assurément celle qui conduit aux notions les plus vraisemblables pour les différents éléments de la pièce. En conservant les notations précédentes, on déduit des trois théories (1) les formules suivantes.
Valeurs.
Brix.
Barlow.
Lamé.
© log »i at c® — 1
<*•+ dE+r*
© — jp
Vüf-i
„ _ (r + dV— r*
rC
(1) Voir Org. f. Eiscnbahnwesen 1859. — H. Scheffler, sur l'élasticité des tuyaux; cet article intéressant traite ce sujet d'une manière complète, même dans les cas les plus compliqués , comme ceux des tuyaux avec fond ou des tuyaux renforcés.
CALCUL DES RESSORTS
Les trois théories s’accordent pour indiquer que la tension maximum de la matière se produit sur la paroi intérieure; c’est donc à eelle-ci que s’applique la valeur de 6. La formule de Lamé et celle de Barlow conduisent, en outre, à ce résultat remarquable que la surépaisseur de la paroi, au delà de certaines limites, n’augmente plus la résistance de la pièce. La limite de résistance correspondant à la tension 3 est atteinte, lorsque p = 6. La résistance théorique est elle -même atteinte, lorsque /> devient égal au coefficient de résistance de la matière. La pression intérieure commence alors par allonger, d’une manière permanente, les fibres intérieures et, si elle continue à s’élever jusqu’à la valeur du coefficient de rupture, elle les fait éclater. La limite théorique de la résistance a lieu pour p «= T, c’est-à-dire fonte fer forgé acier fondu pour p — 7,5 15 25
en atmosphères 750 1500 2500
Du reste, les défauts d’homogénéité de la matière peuvent amener, non seulement un allongement, mais encore une rupture, pour des pressions très - notablement inférieures à ces limites. Eu outre, dans les canons de fort calibre, les tensions atteignent 2500 (et même 6000) atmosphères. On comprend donc que des canons en acier fondu, homogènes, puissent fréquemment ne pas résister. Pour renforcer ces pièces, on a essayé de les composer de couches annulaires non homogènes, soumises à des teusions différentes : on est arrivé ainsi aux systèmes de frettes extérieures ou de garnitures intérieures. En Angleterre et en France, la première de ces méthodes est très en usage; mais c’est nu problème toujours très -délicat de réaliser, dans la pratique, les tensions voulues dans les différentes couches. Dans les presses hydrauliques, on tourne ordinairement la difficulté en donnant au diamètre du cylindre une grandeur telle que la pression, exercée par l'eau, reste inférieure aux limites correspondant à la sécurité.
Calcul des ressorts, (i)
Les matériaux qu’on emploie pour la construction des machines sont tous plus ou moins élastiques; ils ne peuvent donc
(1) Voir l'ouvrage de l'autour: .Construction et calcul des principaux types de ressorts. Winterthur, Wurster et O, 1S57.
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résister aux forces extérieures que moyennant une déformation, qui, si les dimensions des pièces sont convenablement choisies, disparait, lorsque les forces extérieures cessent d’agir. On cherche, en général, à réduire les limites de cette déformation (allongement, raccourcissement, flexion, torsion), de façon à rendre les pièces aussi rigides que possible. Toutefois, dans les ressorts, ou utilise cette élasticité de la matière, soit pour amortir les chocs (tampons, ressorts de wagons), soit pour produire un mouvement (horloges), soit enfin pour obtenir des appuis présentant une certaine douceur (chabottes). 11 suit de là que les ressorts doivent se composer de systèmes susceptibles d’éprouver, entre les limites d’élasticité, des variations de forme relativement considérables et, comme ces variations sont soumises aux lois de la résistance des matériaux, il en résulte que la théorie des ressorts trouve ici sa place naturelle.
Les résistances directes à la pression ou à la traction ne peuvent être utilisées, pour les ressorts, que s’il s’agit de matières très- extensibles ou très -compressibles, comme le caoutchouc. Pour les matières moins déformables, comme le bois ou les métaux, on utilise surtout les résistances à la flexion ou à la torsion. Nous avons réuni, dans le tableau suivant, les types les plus importants de ressorts, agissant par flexion ou par torsion, en rappelant leurs propriétés essentielles.
Bien (pie la faculté de déformation soit, dans un ressort, la propriété essentielle, il peut être utile de tenir compte de la dépense de matière qu’il exige. Cet élément est indiqué dans l’avant - dernière colonne, en supposant que, pour tous les ressorts, la charge et le déplacement du point d’application aient la même valeur. On a pris pour unité le volume correspondant aux ressorts triangulaires.
RESSORTS DE FLEXION
Désignation.
Résistance.
Ressort rectangulaire.
Section longitudinale limitée par une parabole cubique.
Ressort
triangulaire
simple.
Ressort triangulaire composé ou à lames superposées.
„ © ibh1
i nombre des lames.
Ressort spiral à section rectangulaire.
Ressort en hélice à section rectangulaire.
Ressort en hélice à section circulaire.
D Sud* P= 3 2 JR
P IR
Volume.
Observation».
Dans l'exécution, au lien de
£ = | ’ , on prend, comme
approximation, un profil trapézoïdal , avec */, h pour la hauteur à l'extrémité.
Corps d'égale résistance à la flexion; dans la pratique, l'extrémité libre doit être renforcée.
| Se comporte comme un ressort triangulaire simple, qui aurait comme base ib (en pointillé); peut être regardé comme obtenu, en coupant et superposant les parties d'une même pièce.
I longueur du ressort supposé développé.
Ces trois formes constituent des corps d'égale
i résistance à la flexion.
I.u valeur u est l'angle de torsion !t, déterminé par la
charge 1’.
HF.8S0KTK f>E TORSION’.
Forme.
Désignation.
Ressort <lc torsion simple:
tige ronde.
Ressort de torsion simple:
Tige plate.
Ressort en Indice à fil
rond.
Ressort en htdice à lame plate.
Ressort conique, lil rond.
Ressort conique, lame plate.
Résistance.
II, Ji
p"~âlt y&+h*
approxiinat. (/» > b) I.» Ii‘
H :t(U,4li+0,96/»)
n fl*
P=8 StÿP + h*
approxiinat. (h > b) Z b* /i*
approxiinat. (h > b) @ h*h‘
Il 3(l»,4i-t-U,9l>&)
tr d
Dans les cas VII à X, les ressorts .sont «les solides «l'égale résistance à la torsion.
1, ,PlPlb*+h*
1 R 3 3 y b,tl.
Les types VU et VIII conviennent spécialement pour fonner «les ressorts composés ou en faisceaux.
• 7i a rf*
JC 1 G d
Dans les cas IX a XII, 1 l est toujours la longueur «lu fil comprimé.
„PR‘l b* + h* • =d G b* h*
f e ly'bt+h- K~ G Oh
Le plus grand ci'dé de 1 la section peut être indifféremment parallèle, normal ou oblique à l’axe.
Approximativement:
16 PH-l ' j» Ci (/*
Ici, comme au N” XII, on suppose le ressort prolongé jusqu'au sommet. Dans les deux cas, la section dangereuse est en 77.
Approximativement:
3 PJt*l 6*-p A* 1 2 (7 (é>A»
f 1 e JV6*+T»
Si l'on réduit ]>cn à peu la hauteur h de la Bection, à partir do 77 jus«|u*à l’extrémité, on obtient un solide d’égale résistance.
CALCUL DES RESSORTS
Dans les formules du tableau qui précède,
E désigne toujours le module d’élasticité,
G le module de torsion de la matière du ressort, c’est-àdire */# E (voir § 11).
Les coefficients de résistance des matières qu’on emploie pour les ressorts sont donnés § 2. Mais il importe de remarquer que, pour faire travailler les ressorts par torsion avec la même sécurité que les ressorts par flexion, on ne doit prendre, pour les premiers, que les 4/a” de la tension S (voir § 5). Les formules demeurent d’ailleurs applicables , quand la direction de la force P est de sens contraire à celle qu’iudiquent les figures. Dans tous les cas examinés, le volume V des ressorts s’obtient par la relation,
G désignant une constante, qui dépend de la forme du ressort, (P-f) le produit de la charge par la flèche, en d’autres termes, le travail du ressort. On en conclut que, pour tous les ressorts appartenant au même type, composés de la même matière, présentant la même sécurité et donnant lieu à un même travail (P-f), le poids reste le même, quelle que soit la longueur l ou de quelque façon qu’on choisisse les dimensions arbitraires. Le
quotient
montre que les matières les plus avantageuses, pour
les ressorts, sont celles qui ont un faible coefficient d’élasticité mais un module de résistance élevé. Or, la table du § 2 donne:
pour 1 acier fondu trempé, = — « 7,10
pour l’acier ordinaire, non trempé, =
pour le cuivre ■= — — f 23,21
, , • 1100 pour le bois = — = 277,00
L’acier trempé est donc théoriquement, et comme le confirme la pratique, la matière la plus avantageuse pour les ressorts.
Il convient de signaler encore cette propriété, commune à tous nos types de ressorts, que leur flexion, ou le déplacement du point d’application de la force, est proportionelle à la charge.
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Il résulte de là que les oscillations d’un ressort chargé rentrent dans la classe «les oscillations simples, ou pendulaires, et que leur durée peut se calculer facilement En négligeant le poids propre des ressorts, chacun de ceux que nous avons étudiés oscille, sous l’action de la charge P, comme ferait un pendule simple de longueur f( 1), de sorte que le temps t d’une oscillation simple est
</=98l0"“ désignant l’accélération due à la pesanteur.
Exemples d'application <1e la théorie des ressorts. — 1. On veut calculer un ressort triangulaire simple (type i\'° II) pour une charge P = 50* et une flexion f = HO""". Choisissons, comme matière, l'acier fondu arec E = 30000 et posons © 40k ; si nous prenons jxnir longueur du ressort l
= 400"” la colonne 6 nous donne m -- mxH) X h , «Ton « « M >: 3œoo
= 10mm,66. Maintenant, d'après la colonne 4, on a 50 = -g .ptox 3- ùu b » 26mm,3o, soit 26““", 5. Le volume correspondant V— ^ ^ .■*=
= 50533 millim. cubes.
2 • Exemple. En conservant la même matière, faisons l -
a, dors- /.^Ox.WOx.ïOO ,
alors. ^ :i0U()()
CX3O0X50 6 40 x 36
.300 ; on v bhi
— 56250 millim. cubes, c'est-à-dire qu'en tenant compte des fractions négligées pour arrondir les nombres, on trouverait pour V la même valeur que dans le 1er exemple, conformément à la remarque faite sur la formule (26).
3 ” Exemple. On reut remplacer le ressort précédent par un ressort cylindrique en hélice (type N" IX), fabriqué arec la même matière. Ce nouveau ressort agissant par torsion, nous devons, pour conserver la mime sécurité, remplacer &—■ 40 par les 4/»*“ d* crfte valeur, soit 32. Si nous prenons, en outre, pour le diamètre du fil d'acier, d — 0"”, la colonne 4, N" IX, 32 O» , a ■ 216
donne 50 — jg11 jf> d'où R - - — ^ — «• 27 soit 27mm. D'après la
colonne 6, on doit prendre, pour la longueur du fil, l
j., — 833,3, ce qui donne, pour le nombre de tours, i = -T ~
if . „ ’ jf = 4,0/, soit 5. Si l'on roulait avoir un plus grand nombre de spires, il faudrait jireiulre d plus petit. Le volume du ressort est V, «= l-j ■ d* 833,3 j- 36 = 23562 millim. cubes. Ce volume, comparé au pri-
(1) Voir les traités de physique.
Keuluaux, le Constructeur.
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cèdent, donne y = — j-j , soit S/,J( chiffre qu'eût donné la colonne 7,
N" IX, si Fou n'arait pas arrondi les chiffres.
Le caoutchouc vulcanisé ou sulfuré est fréquemment utilisé comme matière de ressorts, notamment dans les tampons de wagons, les marteaux - pilous , etc., où on l’emploie généralement sous la forme de disques superposés et séparés par des plaques métalliques. Les expériences, faites en vue de déterminer la manière dont se comporte le caoutchouc en se déformant, sont encore trop incomplètes pour qu’on en puisse tirer des règles de construction. Néanmoins, pour de petits diamètres, et notamment pour les tampons de wagons, on peut partir des indications suivantes (1).
Les figures 5 et 6 donuent les sections le plus fréquemment adoptées pour les tampons. Sur l'une des faces de chaque disque est ménagé un bourrelet annulaire, sur l’autre une gorge dans laquelle s'engage la plaque intercalaire, de façon à prévenir les déplacements latéraux.
Lorsqu’on soumet un ressort de ce genre à une compression dirigée suivant l’axe, le volume du ressort reste invariable; l’épaisseur diminue, mais, par contre, le diamètre augmente. Les fibres qui fatiguent le plus sont en E, à l'extrémité extérieure, et elles travaillent par traction. Il se produit d’ailleurs des déchirements en ces points, quand on dépasse la limite d'élasticité.
On atteint à peu près cette limite d’élasticité, lorsque la charge représente */* h par millim. carré de la section initiale,
Fig. 6. j Fig. G.
mesurée normalement à l’axe. Le module de résistance T doit donc être pris égal il Ok,5, lorsqu’on calcule la pièce comme tra-
(1) On a utilisé les nombres fournis par les précieuses expériences de Wcrdcr à l'usine de Klett et O de Nuremberg.
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vaillant simplement par compression. Ce module est d'ailleurs un peu plus élevé (jusqu’à 0*65) pour les caoutchoucs de faible densité, un peu plus faible (jusqu’à Ok,45) pour les caoutchoucs plus denses. Le poids spécifique, qui varie du reste suivant la teneur en soufre, est compris entre 1 et 1,32.
Lorsqu'on arrive à la limite d’élasticité, la section du tore suivant FF se trouve à peu près doublée par rapport à la surface primitive, et le contour F CD F est au contour primitif AB CD dans le rapport de 4 à 3.
Dans les limites de l’élasticité, la compression s’opère suivant une loi variable avec la qualité du caoutchouc, mais qui peut s’exprimer approximativement par la formule empirique
dans laquelle À représente le raccourcissement éprouvé par l’épaisseur primitive l, sous l’action de la force P; q la section initiale du tore, mesurée dans un plan normal à l’axe, y le poids spécifique de la matière.
Exemple. Un ressort, disfiosé suivant le type de la fig .5, a 142mm de diamètre extérieur , 74mm de diamètre intérieur , ce qui correspond à une surface de section q = 1 153(1""*° ; Véjiaisseur des disques est l — 3.5"”" et la densité du caoutchouc y — 1. On le soumet à une jiression de 250CP.
La charge par unité de surface de la section jrrimitire est alors
2r,no
tmti
=0hjll7; cette charge se trouve donc au-tlessous de la limite d'élasticité. D'après
la formule (HH), ta compression réduira la hauteur de X — 35 \ 0,217 — 35 x 0,4GG =» lGmm,31. Des essais directs sur la même pièce ont donné
X = lGmm,75.
Dans les tampons de chemins de fer, on emploie de 4 à 7 rondelles, dont les dimensions sont précisément celles de l’exemple précédent. La réduction de hauteur totale est alors, comme on le voit facilement, égale à celle d’un anneau isolé multipliée par le nombre des anneaux.
Dans la pratique, on observe fréquemment que les ressorts en caoutchouc perdent rapidement leur élasticité et finissent par se transformer en une masse dure et cassante. Mais les résultats obtenus dans de nouvelles installations, exécutées avec beaucoup de soin , permettent de conclure que cet inconvénient se produit seulement quand les anneaux, pendant leur déformation, sont exposés à des frottements de glissement. Pour éviter ces frottements, il faut que les plaques intercalaires dépassent le caoutchouc, tant à l'inté-
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rieur qu'à l’extérieur, d’une quantité telle que la matière, après déformation, ne vienne frotter, ni contre la boite, ni contre la tige centrale, l-es tampons, dans lesquels cette condition est observée, présentent une durée très - satisfaisante.
Il convient de donner aux anneaux une forme telle qu’il ue puisse pas se former de plis, sur les bords. — Ces plis, qui ont pour conséquence une usure rapide, sc produisent facilement dans les sections analogues à celle de la fig. G et prennent alors la forme indiquée en Ft T{\ . Les anneaux à section rectangulaire, comme ceux de la fig. 5, sont à l’abri de cet inconvénient et doivent, par suite, être employés de préférence.
DEUXIEME PARTIE
NOTIONS DE GRAPHOSTATIttUE.
Remarques préliminaires.
L’équilibre de plusieurs forces, agissant sur un système de points matériels, peut être représenté par un tracé graphique, ù la condition de remplacer chacune de ces forces par une ligne droite, ayant même direction, même grandeur et même position dans l’espace. La direction d’une force est donnée par les angles que fait la droite qui la représente avec les axes de coordonnées. La longueur de cette ligne donne la grandeur absolue de la force ; on indique généralement par une flèche le sens dans lequel elle tend à produire le mouvement; enfin la position de la droite, par rapport au système d’axes, définit les constantes qui s’appliquent à la force considérée. Cette représentation des forces par des grandeurs géométriques permet de transformer les questions de statique en simples problèmes de géométrie appliquée et d’arriver, par suite, à des solutions infiuiment plus simples que celles de l’analyse algébrique, dans les cas notamment où certains éléments à déterminer sont des grandeurs géométriques, qui doivent, en définitive, être reportées sur des plans. En coordonnant méthodiquement les solutions graphiques de ce genre de problèmes, on est arrivé à former un corps d’enseignement
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spécial , sous le nom de statique graphique, que nous proposons de remplacer par celui de graphostatiqtie (1).
Cette méthode est extrêmement précieuse pour rétablissement des projets de machines et nous aurons de fréquentes occasions de l’employer, dans le cours de cet ouvrage, pour l’étude des pièces élémentaires. Afin de rendre plus intelligibles les applications que nous aurons k en faire dans la suite, nous croyons devoir rappeler brièvement quelques-uns des principes de cette méthode.
De la graphostatique on pourrait, il la rigueur, éliminer ces méthodes de caleul graphique qui s’appliquent aux cas où les éléments n’interviennent que par leurs mesures, comme, par exemple ceux où les forces n’entrent que par leurs grandeurs, au même titre que des unités d’ordre quelconque. Ces méthodes, qu’on désigne sous les noms divers de caleul graphique, arithmétique graphique ou arithniographic , etc. doivent, dans tous les cas, former une subdivision (2). Nous commencerons par rappeler les principes relatifs à ces problèmes de pure arithmétique graphique. Nous ne saurions d’ailleurs trop insister, auprès du lecteur, pour qu’il se pénètre bien de ces principes fondamentaux, dont nous aurons à faire un usage constant
Multiplication des lignes.
Les lignes dont on fait usage dans l’arithmétique graphique se mesurent an compas et k la règle divisée; elles peuvent exprimer par leur longueur, et suivant l’unité qu’on aura choisie, des mètres ou des millimètres, des litres, des vitesses, des monnaies, etc. Les opérations d’addition ou de soustraction s’effectuent donc graphiquement sur les lignes elles -mêmes, sans aucune
(1) Voir Culmann, Statique graphique, Zurich 1866. Cet ouvrage, d’une utilité incontestable, expose la théorie de la graphostatique et renferme un grand nombre de problèmes et d’applications tirées do l’art de l’Ingénieur. C'est à < 'ulinann que revient l'honneur d'avoir, le premier, condensé, en corps de doctrine, l'ensemble des solutions de ce genre et introduit cet enseignement dans la pratique.
(2) Voir H. Eggcrs, principes d'une arithmétique graphique, Schaffouse 1865. — Schlesinger, sur les courbes des puissances, Zeitschrift des ôsterr. Ing. -Vereins, 1866. — E. Stamin, sul calcolo gralico, comptes rendus de l'Institut Lombard , Fasc. VI.
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difficulté, et l’on obtient des lignes qui représentent les sommes ou les différences d’un certain nombre d’autres. - - Le problème parait uu peu plus complexe, quand i) s’agit de multiplier, les unes par les autres, les lignes qui représentent des grandeurs. Mais, comme toute mesure rodent à comparer une grandeur donnée avec l’unité, le problème de la multiplication graphique se réduit, en réalité, à trouver une ligne qui soit à la ligne prise comme unité dans le rapport donné par d’antres lignes, mesurées avec cette même unité ; en d’autres termes , multiplier deux lignes a et b l'une par l’autre ou , plus exactement , multiplier une ligne de longueur a par une ligue de longueur b, revient à trouver une ligne x, qui contienne axb fois l’unité avec laquelle on a mesuré les deux lignes (facteurs) données. Or, ce problème peut se résoudre simplement, et d’un grand nombre de manières, à l’aide des triangles semblables. Nous donnerons ici quelquesunes de ces solutions:
I. Ou porte en O E (fig. 7) la longueur prise comme unité de mesure; on élève en E une perpendiculaire, jusqu’à sa rencontre en B avec l’arc de cercle de rayon OB = b; sur la direction de OE on porte OA — a, on mène AC parallèle à EB et la longueur OC donne le produit cherché x. On a, eu
_ , OC O B axb ri , . „
enet, ^ ^ = ou #=*——. Cette solution suppose que run
des facteurs (b) soit plus grand que l’unité.
Fig. 7. Fig. 8. Fig. 9.
II. Fig. 8. En conservant le mode de construction précédent, on peut mener EB obliquement sur OA, ce qui permet d’exécuter le tracé dans le cas où les denx facteurs sont plus petits que l’unité.
III. On prend OE et AB (fig. 9), comme précédemment; sur O B on porte O A = a , on mène A C, de telle sorte que les angles O AC et OEB soient égaux; OC est alors le produit cherché x, attendu que les triangles OEB, O AC sont semblables. Pour ne pas avoir à construire l’angle en A, on prend
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0 E ■= OE, O B = OB et on mène AC parallèle à B B. La construction se simplifie encore quand EB est perpendiculaire sur OE, ee qui exige que l’on ait b > 1.
IV. On prend OE (fig. 10) égal à l’unité; on porte, sur OE, l’un des facteurs, OA — o; par le point E, on mène, soit une perpendiculaire, soit une oblique, sur laquelle on prend EB--b et, par le pointé, on trace une parallèle à EB. Cette ligne rencontre en C le prolongement d e OB et l’on a A C — x,
, . . .. CA BE axb ,
en vertu de la relation v.- . — , , oui =--- a et b pou-
0 A OE l ’ *
vaut d’ailleurs être plus petits ou plus grands que l’unité. — On peut prendre encore EB, = b„ traeer OB,, jusqu’à sa rencontre, en C,, avec le prolongement de CA, AC, = x, sera alors le produit de a et de b, , par suite C C, sera le produit de a par B B, , et on aura x + x, *= a (b + b,). Le facteur b peut donc être porté de l’un et de l’autre côté de la ligne d'unité 0 E sur la normale (ou l’oblique) BE, et le produit cherché, a b x, se trouve alors mesuré par la longueur de la parallèle à b, comprise entre les lignes menées du point 0 aux extrémités de b.
Fig. 11.
Fig. 12.
V. On prend (fig. 11) OE — l, E Ji ■=» b, OB arbitraire, mais plus petit que OE -f Eli , et sur OB on porte 0 .1 ~ «; en A on fait un angle 0 A C égal -À OE B; la longueur AC
CA BE x b
est le produit cherché x, car on a
OA
n ji1 ou O E a
a et
b étant d’ailleurs quelconques.
VL On prend encore (fig. 1 2) OE — 1 , on élève, en E, une perpendiculaire, sur laquelle ou porte EA ==«, EB*=b, et on mène B B perpendiculaire à OB. La ligne AC, parallèle à B B, détermine, sur le prolongement de OE, un point C tel
que EC = x. On a, en effet, T. , = ,, T>, ou — — — •
’ EA OB a 1
Il arrive souvent, dans les dessins, que les lignes à multiplier l’une par l'autre se trouvent occuper, sur le plan, une posi-
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tion qui permet d’effectuer la multiplication , sans qu’il soit nécessaire de reporter les lignes dans une position plus commode. Nous allons donner quelques exemples des tracés qu’on peut adopter dans les cas de ce genre.
VU. Fig. 13. Les lignes OA «= a, lilï = b sont perpendiculaires ou obliques l’une sur l'autre, le point lï tombant entre O et A. On porte alors, sur OA, l'unité O E et on joint BE\ en A on mène AC parallèle à BE et, par le point C, la ligne CC' parallèle à B lï \ on a CC ■= x , en vertu de la relation CC Bit x «h l
= -• OU = — . J - » v
OA OE a 1
VIII. Fig. 14. On donne, comme précédemment, OA — a
et B B1 — b, ces deux lignes faisant un angle quelconque. A
partir de O, et sur une parallèle à BU, on porte OE= 1, on
joint EA et, par le point B, on mène BC parallèle à EA;
t>> i t , , i , B'COA x a
B C est le produit cherché; car on a: Blï~ O Ey 0,1 b “ 1 '
Fig. 13. Fig. 14. Fig. 15.
IX. Fig. 15. On donne A A = a et B B = 6, perpendiculaire sur AA'. On prolonge AB jusqu’à sa rencontre en E avec la parallèle à AA', menée à la distance OE =1; eu traçant EA' et sa parallèle BC, la longueur AC doime le produit
„ 4. AC AA’ -, , AC AA' x a x; on a effectivement ^A'E’ d0" OE °U b = 1 '
X. Fig. 1 6. On donne A A' = a et B O — b, perpendiculaire sur AA) du point O comme centre, avec un rayon égal
à l’unité, on décrit un arc de cercle, qui (coupe AA' en E-, on mène A' C parallèle à OE et, du point A, on abaisse AC perpendiculaire sur A' C; la ligne A C est le produit cherché x. En
AC O B x b
effet,
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La ligue A A' a été ici projetée sur une perpendiculaire à 0 E. Une projection de cette nature s’appelle, d’une manière abrégée, l’anti - projection de A A sur OE (l).
Fig. 16. Fig. 17.
XI. Fig. 17. Lorsque les lignes données AA' — a et B O = b se coupent à angle droit, on mène par le point B une parallèle à A A' ; du point O, avec un rayon OE — 1, on détermine le point E, on mène A' C parallèle à E 0 et A C perpendiculaire à Al C, AC est le produit eberehé x, car on a la relation AC OB x b A A “ O E °U a ' 1
Les méthodes de multiplication, que nous venons d’indiquer, et toutes celles que l’on pourrait imaginer, sont également applicables au cas où le nombre des facteurs est plus grand que 2; il suffit de répéter la même opération, pour chaque facteur, avec la ligne résultant du produit des facteurs précédents.
Supposons, par exemple, qu’on ait à trouver le produit a-b-c de trois lignes. On commence par déterminer , à l’aide de la méthode (I), si l’on veut, le produit x, = ab, fig. 18;
Fig. 18. Fig. 19.
on rabat OC=^ub en OC' sur 0A\ à partir de O, on porte OB — c, et en C' on élève une perpendiculaire, qui rencontre cette ligne en F; O F représente le produit cherché, x^abc.
(1) Voir Culmann : Statique graphique.
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Si l’on préfère suivre la méthode (IV), après avoir trouvé OC = a b, on prend El) — c, fig. 19, on prolonge O I) jusqn’à sa rencontre, eu F, avec uue perpendiculaire à OC, menée par le point C', et on a alors C' F = x, etc.
Division des lignes.
La division étant l'opération inverse de la multiplication, les méthodes qu’elle comporte sc déduisent sans difficulté des précédentes. Diviser uue ligne a par une ligne b revient à
trouver une troisième ligne x, qui contienne ^ fois l’unité commune de « et de b. Nous allons indiquer quelques-uns des procédés graphiques en usage pour les divisions.
I. Prenons, fig. 20, OE =* 1; élevons, en E, une perpendiculaire ou une oblique, qui rencontre, en B, l’arc décrit avec OB^ b (diviseur), comme rayon, et prenons OA** a (dividende). Si on mène, par le pointé, une parallèle à B E, cette ligne détermine, sur OE, le quotient OC = x, en vertu de la
, OC OA x a
relation QE = m ou - - y
II. On prend 0E*= 1 (fig. 21); sur OE on porte OB
b, on élève en B une perpendiculaire, qu’on coupe avec un arc
de cercle OA = a (dividende). Si on mène une perpendiculaire
à OB, par le point E, cette ligne détermine, sur OA, le quotient
r.n OC OA x a
OC — x, ear on a encore qE = ou - = ^ •
Fig. 20.
Fig. 21.
Fig. 22.
III. On prend OB, fig. 22, égal au diviseur b et, sur cette ligne, on porte OE = 1. Perpendiculairement à OB, on prend AB égal au dividende a, on joint OA ci, pur le point E, on mène
MULTIPLICATION ET DIVISION COMBINÉES
une perpendiculaire à 0£; on détermine ainsi le quotient EG
EC
= x, car on a
AB x a .
Multiplication et division combinées.
Lorsqu'on a à multiplier un nombre a par une fraction ^ , l’opération comporte une multiplication (a x b), puis une divi-
. .ah
mon. Comme 1 inconnue x, qui a pour expression x = — , peut
or J) •
se mettre sous la forme — =» —, on voit (pie les deux opérations
Ct G
peuvent se faire simultanément et se réduire à un tracé de multiplication, dans lequel, au lieu de l’unité OE, on introduit le dénominateur c. La ligne a se trouve alors multipliée par
le rapport ^ , au lieu de l’être par J . Les exemples suivants
suffiront pour indiquer la marche à suivre.
B~ OE
OU t
U. Si l’on veut obtenir le produit —, on prend, fig. 24,
(1) Voir, pour plus de détails sur les règles de trois, la recherche des dénominateurs communs, etc., l’ouvrage déjà cité do Eggers.
SURFAGK DU TRIANGLE.
OA »» a, OE — 2 fois l’unité, EB — b et on joint OB] la ligne
AC est le produit cherché x, car ^ ou x = , -•
(y JL U A '1
Le procédé que nous venons d’indiquer, et qui peut s’appliquer avec tous les modes de multiplication du § 22, est très commode, comme nous le verrous, pour le calcul des surfaces.
Surface du triangle.
La surface d’un triangle étant le demi -produit de sa hase par sa hauteur, le calcul graphique de cette surface se fait aisémeut d’après le paragraphe précédent.
I. Fig. 25. Après avoir choisi, comme base du triangle à mesurer OA B, l’un des côtés O B — b, et sans d’ailleurs tracer la hauteur correspondante A À = h , on porte, sur O B, la ligne Fig. 25. Kg. 20.
OE égale à 2 unités (centimètre, décimètre, etc.); on joint (ou on suppose joints) les points A et E et, par le point B, on mène une parallèle à E A jusqu’à sa rencontre, en C, avec la ligne OA prolongée. La perpendiculaire CC, abaissée du point
C, est le produit^, c’est-à-dire la surface f cherchée (voir
Vil § 22 et H § 24).
II. Fig. 26. A l’extrémité de la base O B — h, on porte, sur la perpendiculaire au point O, la longueur OE 2 unités, on abaisse la hauteur AA' = h et on mène, par le point A, une parallèle à E B ; cette ligne détermine, sur O B, le segment
A' C, qui représente le produit f «=» ^ (voir VIII $ 22 et
SURFACE DES POLYGONES
' ni. On prolonge la base BC et le côté B A dn triangle A B C, fig. 27, jusqu’à ee que ces lignes comprennent entre elles line longueur OE = 2 unités, mesurée parallèlement à la hauteur Fig. 27. Fig. 28.
A' A =» h. On joint EC et on mène, par le point A, une parallèle à EC, qni détermine, sur la base, le segment BD; ee
segment est le produit /" = — ■ (voir IX § 22 et II § 24).
IV. Du sommet O du triangle A O B, tig. 28, et avec une ouverture de eompas OE = 2 unités, on décrit un are de cercle qni coupe, en E, le côté A B ; on iàit l’anti - projection de AB sur OE, en menant BC parallèle à OE et AC perpendiculaire sur B G. La ligne AC est le produit de la base b par la moitié de la hauteur h = 00', c’est-à-dire représente la surface du triangle (voir X § 22 et II § 24).
Si l’unité adoptée était le décimètre, la mesure de /’ en décimètres donnerait, en décimètres carrés, la surface du triangle ; ainsi si f = 72 milliin. l’unité étant le décimètre, la surface sera 0,72 decim. ou 0,72x10000 = 7200 millimètres carrés.
Surface des polygones iV qnatre côtés.
Dans ces polygones , la surface peut se déterminer directement (pour le parallélogramme , par exemple), ou bien par voie de décomposition en triangles, que l’on évalue séparément; ou peut enfin transformer le polygone en un triangle de surface équivalente.
I. Mesure du parallélogramme AB CO, fig. 29. En choisissant le côté OA comme base, on prend OE = l’unité, on élève la perpendiculaire EE' h et (comme au § 22 , IV) on
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trace OE' jusqu'à sa rencontre, en 7), avec la perpendiculaire menée par le point A. La longueur AD donne la mesure de la surface, f = b h.
Fig. 29. Fig. 30.
ligne CA', parallèle à la diagonale OU, jusqu'à sa rencontre avec la base AB, on obtient un triangle A' O A ayant même surface que le polygone, car les deux triangles OBC et OUA' sont équivalents. Cela posé, on peut, en procédant suivant la méthode IV, § 25, prendre OE = 2, et la ligne AD, antiprojcetion de A A' sur OE, donnera la mesure de la surface cherchée f.
III. Fig. 31. I.JI diagonale A C = b partage la surface AB CO en deux triangles ayant pour hauteur totale 00', c’està-dire l’anti-projcction de OU sur A C. Or, la multiplication de
00 par \\ peut s’effectuer immédiatement, d’après les méthodes
XI, g 22 et II, § 24. On mène O'BE parallèle à AC, on prend OE ^ 2, et on trace AD parallèle à OE] la ligne CD, Fig. 31. Fig. 32.
normale à AD, est le produit cherché f, c’est-à-dire la surface du polygone.
IV. Fig. 32. Le polygone AB CO peut se remplacer par un triangle dont la hauteur serait 2 et la hase
SURFACES DES POI.YGONEB
Si on décrit, du point O comme centre, un cercle avec le rayon OE= 2, si on mène à ce cercle une tangente passant par le sommet B opposé à O, si cufin, par les deux autres sommets -1 et (', on mène des parallèles à la diagonale O B, ces lignes déterminent, sur la tangente, un segment A' C , qui n’est autre chose que la base du triangle A’ OC, équivalent au quadrilatère A B CO et (pii a pour valeur/', c’est-à-dire la surface même du polygone.
les exemples que nous venons de citer suffisent pour indiquer comment, avec Tune ou l’autre de ces méthodes, on pourra résoudre un problème quelconque du même genre.
Surface des polygones quelconques.
Pour mesurer les polygones , ou commence par les transformer en triangles équivalents, de la manière suivante:
Par l’un des sommets O du polygone 0 ABC DE, fig. HH, on tire la diagonale O B, allant, du point O au sommet le plus
Fig. 33.
Fig. 34.
rapproché; par le sommet intermédiaire A, on mèue la ligue AB’, parallèle à OB, on prolonge le troisième côté CB jusqu’à sa rencontre, en B, avec la ligne A lï et on joint 0 1( ; comme les deux triangles OBB’, OBA sont équivalents, le polygone OB’ C DE a la même surface que le polygone primitif, mais avec un côté de moins. Si maintenant on répète les mêmes constructions pour le sommet C, en traçant OC, puis B C parallèle à 0 C, et ainsi de suite , on finira par arriver à un dernier triangle, équivalent an polygone donné, et dont on sait mesurer la surface. Les lignes auxiliaires OB etc. n’ont pas besoin d’être tracées. Cette méthode se prête spécialement à la mesure des profils pour remblais de chemins de fer ou de routes.
plissantes mes lignes.
Les polygones réguliers , comme l’hexagone , tig. .'14 , n’ont besoin il’être transformés (|ue pour l’une de leurs moitiés; ils se mesurent alors comme les parallélogrammes.
Puissances.
Elever une grandeur a à la n* puissance, c’est chercher une grandeur x, qui contienne an fois l’unité de mesure de a. Si le nombre n est entier, qu’il soit d’ailleurs positif ou négatif, la méthode de calcul graphique se ramène immédiatement si la multiplication ou à la division graphique, puisqu’il s’agit de multiplier ou de diviser un certain nombre île fois par «. Du reste, le tracé peut s’exécuter d’un grand nombre de manières, suivant (pie l’on adopte l'un ou l'autre des différents types de tracés indiqués précédemment.
I. (Voir § 22, 1). On prend OE, tig. 35, égal à limité, et, sur la perpendiculaire en E, on détermine, par un are de cercle de rayon O .1, — le point A, . Sur OE on porte également O jB, = a, sur O 71, on élève eu lil une perpendiculaire, qui coupe, eu Aît la ligne O A, prolongée; ou a (I, §22) OAt = o*. En rabattant cette longueur en 01i% et en menant la
perpendiculaire 7>, A3, on obtient en OA3 la valeur aI. * 3 *, de même en OAt la valeur n*, en OA,, la valeur a5, etc. D’une manière générale, O correspondant à une puissance quelconque de a,
la tit°, par exemple, la perpendiculaire élevée en J!„ déterminera, sur OAt, le segment O Am + ,, qui sera la puissance wr 1 de a. Inversement, étant donnée une puissance quelconque de a, cïi
OAm + ,, la projection 01t„ de cette ligue sur OE représentera la valeur de « à une puissance moins élevée d’une unité que celle correspondant à 0Am t , (voir les règles de division 1, §23).
Reiileanx, le Couatructeur.
PUISSANCES UES LIANES
Il résulte encore de là que la perpendiculaire abaissée de A, déterminera le segment OïJ — a0, ou l’unité, ce qui d’ailleurs est évident d’après les données mêmes du tracé. Si on rabat 0 E eu OAç, qu’on abaisse la perpendiculaire A0B_„ OB_,
mesurera a~' ou — , c’est-à-dire la valeur réciproque de OA, .
En continuant de même, on obtiendra en O H_t la valeur «le
„ en OB_,, celle de V , etc.
II. En combinant les règles de multiplication I et III, § 22, on obtient, pour les puissances, le tracé suivant. On prend encore, fig. 36, OE =» J, Ovl, <= a, on élève la perpendiculaire EA , et, en A,, une seconde perpendiculaire sur OA,. Cette ligne
Fig. 36.
coupe OE en A, et l’on a OAg — a*. En menant en At la perpendiculaire As, on aura OA3 — a s. — Une nouvelle per pendicnlaire sur OA, donnera, en OAt, la valeur u 4, et ainsi de suite, les lignes mesurées sur OE donnant les puissances paires positives, et celles sur OA, les puissances impaires également positives. En marchant en arrière, à partir de E, ou trouve en
OA_, la réciproque de a ou ~, en OA_t la valeur de etc.,
les lignes comptées sur OA, exprimant les puissances négatives impaires, et celles sur OE les puissances négatives paires.
Isîs deux méthodes qui précèdent supposent que l’on ait a > 1 ; les deux suivantes se rapportent, au contraire, au cas où l’on a a < 1.
III. Après avoir pris, fig. 37, OE ■= 1, on porte la longueur a en OA, de telle sorte que A E soit perpendiculaire sur OA ; on trace alors les perpendiculaires successives El, 12,
2 3, 3 4, etc., et l’on a: Ol*»-1, 02= 03= ^ — En répé-
tant les mêmes tracés sur la gauche «le E, on obtient les valeurs
PUISSANCES DES LIGNES
0 — 2 = a*, 0 — 3 «*• a3, 0— 4 = «* Les puissances posi-
tives île a se trouvent doue mesurées sur la gauche, et les puissances négatives sur la droite (voir III, § 22 et la méthode II ci - dessus indiquée).
Fig. 37. Fig. 38.
Les lignes de tracé, qui vont d’un axe à l’autre, en zigzag, croissent également suivant la même loi que les puissances et on peut les utiliser de la manière suivante.
IV. Un prend, lig. 38, OE — 1, OA = a et l’angle OAE — yu°; on mène OU perpendiculaire sur OE et l’on prolonge EA, non seulement jusqu’à son intersection, en B, avec OH, mais encore dans l’autre sens (voir le tracé pointillé de la fig. 37). Ou trace ensuite, comme précédemment, dans les deux sens, la série des perpendiculaires successives, et on obtient les valeurs suivantes: OA— a, A 2 =■■= « a, 23 = «3, et ainsi de suite. D’autre
part, on a: OE=-a°, E — 1 = «~l =■ — , — 1 — 2= — 2 — 3^
V. La méthode suivante peut s’appliquer à des valeurs quelconques de a, plus grandes ou plus petites que l’unité. On prend, sur l’axe XOX, fig. 39, OE — 1, on élève en O une perpendiculaire YO Y, sur laquelle on porte OA = « et on trace (ou on suppose tracée) la ligne EA. Si alors on mène A 2 normal surUX, le segment 02, mesuré sur l’axe des X, donne la valeur de «*. Si de même on trace 2 3 perpendiculaire sur A 2, le segment 03, sur l’axe des Y, donne a*; en continuant de même, on trouve, sur l’axe des X, la valeur de a4 etc.; d’une manière générale, on obtient, sur l’axe des X, les puissances paires et, sur l’axe des Y, les puissances impaires de a. Si on reproduit en arrière ce même tracé, on diminue l’exposant d’une
PUISSANCES DES LIGNES
unité, en passant d’un axe à l’autre. Ainsi, en allant de A vers E, on trouve en E O la valeur «# = 1, puis en O — 1 la
valeur 1 , de même pour ete. (voir VI, S 22). Ce
Pis'. 39.
procédé est très commode, lorsqu’il s'agit d’élever à une puissance quelconque certaines lignes figurées à l’avance sur un dessin.
Puissances des fonctions trigonométriques.
Les méthodes cpic nous venons d’exposer, pour le calcul des puissances des lignes, s’appliquent, d’une façon aussi élégante que rapide, aux puissances des fonctions trigonométriques.
I. Puissances des cosinus et sinus. — Ou prend , fig. 40, GE — l, on trace l’angle EGA égal à l’angle ip, dont les lignes trigonométriques doivent être élevées il certaines puissances et on abaisse EA perpendiculaire sur OA. Si maintenant on trace les perpendiculaires successives A2, 23, 34, etc., puis E — 1, — 1 — 2, etc., on a: OA — costp, O 2 = cos* ip , 03 = cos3ip,
04 «= cos*(p, puis 0 — 1 1 , 0—2 •= — , etc. Si, d'autre
1 COS(f’ COS* (f’
part, on trace les perpendiculaires successives A II, II III, UI-JV..., 0 — I, — I — II, etc., on a: AE— sinip, A II — sin*<p,
EXTRACTION DES RACINES
II. Puissances des tangentes et cotangentes. On prend, tig. 41, Et) — I et OEA — rp. Puis, à partir du point A , et dans les deux sens, on trace les perpendiculaires successives,
Fig. 40. Fig. 41.
comme dans le cas N“. V, § 28 ; on obtient alors les valeurs suivantes: OA = tangtp, 0'2 = tang*ip, 03 «=■ tang*q< , OE
1 = tatuj* <p, 0 — 1 ■=- cotant) if , 0 — 2 — cotant/* y, etc.
Le dessin rend d’ailleurs parfaitement sensible à l’œil la loi de convergence ou de divergence de la série, formée par les puissances successives.
Extraction (les racines.
L’extraction d’une racine carrée s’effectue aisément par les procédés graphiques et de différentes manières, en considérant Y a comme moyenne proportionellc entre a et l’unité. Nous indiquerons ici trois des méthodes qu’on peut suivre.
Fig. 42. Fig. 43. Fig. 44.
demi -cercle sur OA et on élève en E une perpendiculaire, qui rencontre la circonférence eu C\ on joint OC et cette ligne donne
KG
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la valeur cherchée x =• Va (voir § 2H). Cette méthode suppose que l’on ait a > 1 , taudis que la suivante s’applique au cas où l'on a « < 1.
IT. On prend, tig. 43, OJ?*= 1, 0,4 — «; on décrit un demi -cercle sur 0 E , on élève la perpendiculaire en ,4 et ou joint au point 0 son intersection avec la circonférence, ce qui donne OC •= x = V a.
III. On prend, fig. 44, O E 1 et, sur le prolongement
de OE, EA =■ a ; sur OA on décrit une demi - circonférence, qui rencontre au point C la perpendiculaire élevée par le point E\ EC est la valeur cherchée x — V u.
L’extraction de la racine quatrième peut s'effectuer à l’aide de deux extractions successives de racine carrée et ou peut opérer de la meme manière pour toutes les racines (pii ont, comme indice, une puissance de 2. — L’extraction des racines cubiques, cinquièmes, etc. . . est plus compliquée. Culmann, dans son ouvrage déjà cité, se sert de la spirale logarithmique; Schlesinger (voir plus haut) utilise une série de courbes, tracées d’après des principes analogues h ceux du § 28. — Les mêmes ouvrages indiquent de plus une série d’autres méthodes, plus ou moins complexes. Pour notre part, nous n'insisterons pas sur ce sujet, attendu que, dans les problèmes (pie nous nous proposons de résoudre, nous n’aurons ù faire aucune application de ces méthodes d’extraction de racines de degré supérieur.
§ si.
Addition et soustraction des forces.
Dans les opérations de calcul graphique que nous avons examinées jusqu’ici, nous n’avons tenu compte que de la grandeur absolue on de la mesure des lignes, sans nous préoccuper de la direction de ces lignes, dans un plan ou dans l’espace, et des points par lesquels elles pouvaient passer; en d’autres termes, nous n’avons, tenu compte, en rien, ni de la position, ni de la direction de ces lignes; or ces derniers éléments interviennent nécessairement, lorsqu’on a à étudier l’équilibre des forces. Nous avons donc à considérer, à ce point de vue, un ordre de problèmes nouveaux, qui constitue la yraphostatirjuc.
AUDITION ET SOUSTRACTION DES FORCES
Lorsque plusieurs forces sont appliquées à un point matériel, leur résultante se détermine en additionnant les projections des lignes, qui représentent ces forces, sur des axes de coordonnées rectangulaires. Géométriquement, ou peut porter ces forces (qu’elles soient ou non dans un même plan) bout à bout, en conservant leurs grandeurs et leurs directions, et construire ainsi un polygone, qu’un point, en suivant les directions des tiédies, pourra parcourir complètement, sans passer deux fois
sur un même côté. Si les forces telles que 1, 2, 3 6, fig. 45,
sont en équilibre autour du point O, la somme de leurs projections est nulle et les lignes, de 1 à G, qui représentent ces forces, donnent un polygone fermé, lig. 16, qui porte le nom de polygone des forces.
L’ordre suivant lequel on porte les forces, pour tracer le polygone, est d’ailleurs indifférent. Ainsi, dans la fig. 46, par exemple, on peut suivre le tracé 1, 2, 3, 4, 5, 6, ou 1, 3, 4, 6, 5, 2, sans modifier le résultat.
La soustraction des forces est le problème inverse de l’addition. On n’a, par suite, qu’à changer la direction de la force qu'il s’agit de retrancher et à ajouter ensuite aux autres la force ainsi changée de signe. La graphostatique ne se prête commodément qu’aux cas où le polygone des forces est contenu dans un plan; mais les autres cas peuvent toujours se ramener à celui-là par des décompositions convenables des forces.
La multiplication ou la division des forces peuvent s’effectuer, par la graphostatique , à l’aide de méthodes analogues à celles que nous avons indiquées pour les opérations sur les lignes. Comme nous n'aurons pas à appliquer ces méthodes, nous ne croyons pas devoir nous y arrêter plus longuement.
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Résultante d’un système de forces.
Lorsqu’un système de forces, 1 à 5, pur exemple, fig. 17, ne donne pas un polygone fermé, ces forces ne se font pas équilibre en leur point d'applieation commun O. Pour produire l’équilibre, il faut appliquer à ce point O une nouvelle force B, qui se trouve déterminée, en grandeur et en direction, par
Fig. 47.
la ligne 5 6 qui ferme le polygone. Cette force, faisant équilibre »
aux forces données, est égale et de sens contraire à leur résultante R. Il suit de IA que, dans un polygone de forces fermé, chacune des forces, prise en sens contraire, représente la résultante de tontes les autres. Dans nu polygone de forces qui ne se ferme pas de lui même, la ligne qui ferme ce polygone, prise en sens contraire du mouvement, représente la résultante des forces. Ainsi, dans la fig. 47, Aï est à la fois la résultante
de 1 et 2 et de 3 , 4 , 5 et fi. I)e même , 1 3 est la résultante
de 2 et 3, comme de 4, 5, 6 et 1, etc. (1).
Forces agissant sur un système matériel dans un plan. —
Polygone funiculaire.
Lorsque des forces, appliquées A un corps solide, se font équilibre et qu’elles no se rencontrent pas toutes en un même
(1) Les propriétés que nons venons d'énoncer, an snjet des forces, sont
également vraies pour tontes les grandeurs dans lesquelles on s à tenir compte
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point (co (jui arrive fréquemment, puisque n forces peuvent avoir V l'U) pointa d’intersection), le mode précédent de représen-
tation n’est plus immédiatement applicable. Toutefois, on peut toujours ramener aux problèmes simples les cas les plus compliqués. A cet effet, en supposant d’abord que toutes les forces agissent dans uu même plan, imaginons le corps remplacé par un système de tiges rigides, formant un polygone, dont les sommets soient situés sur les différentes lignes qui représentent ces forces; imaginons, de plus, que ees tiges, susceptibles de résister aux efforts de traction et de compression agissant suivant leurs axes, aient des directions et des positions telles que chacune des forces partielles données soit en équilibre avec les deux forces, dirigées suivant les côtés du polygone , qui concourent au même point qu’elle.
Le polygone , qu’on obtient ainsi , tig. 48, porte lo nom de polygone funiculaire ou articulé; dans les voûtes il constitue ce qu’on appelle la courbe (les pressions, les différents éléments de cette ligne se trouvant généralement, dans ce cas, soumis à des efforts de compression.
Les sommets K d’un polygone funiculaire sont les articulations. D’après ce que nous venons de dire, un polygone de
Fig. 48.
de la direction; c'est ainsi i|u'ellc.s s'appliquent aux vitesses réelles ou virtuelles, aux trajectoires passant par des points déterminés, aux lignes qui, dans une voûte, passent par les centres de gravité des voussoirs. Tous les problèmes relatifs à ces lignes peuvent so traiter, comme pour les forces, par des polygones.
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ce genre peut servir à la détermination des forces inconnues agissant sur le corps qu’il représente, puisque, en chaque articulation, il y a équilibre entre la force extérieure et les deux tensions, dirigées suivant les côtés correspondants; ainsi, par exemple, si l’on considère l'articulation Kï} les tensions St.a et St. 3 ont pour résultante une force, égale en grandeur et en direction à la force P2 , mais agissant en sens contraire.
Iaîs efforts de traction ou de compression, qui s’exercent suivant les côtés du polygone articulé, constituent ce qu’on peut appeler les forces intérieures.
Connaissant le polygone funiculaire, on peut appliquer les procédés graphiques précédents à la détermination des grandeurs des forces. Or, pour arriver au polygone funiculaire correspondant à un cas donné, nous avons à chercher d’abord les conditions d’équilibre
1", des forces extérieures,
2", des forces intérieures,
en supposant, comme nous l’avons fait, que, pour chaque articulation, les forces de la première série soient en équilibre avec les forces correspondantes de la seconde.
Equilibre des forces extérieures dans le polygone funiculaire.
Si l’on prend la résultante des forces 1\ et P*, qu’on la transporte en un point convenable de sa direction pour la composer avec P3, qu’on agisse de même avee cette nouvelle résultante et avec P4, etc., il faut, dans le cas où l’équilibre existe, que la résultante obtenue avec l’avant-dernière force P„_ y, soit égale et de sens contraire à la dernière force P„. Le procédé de composition, que nous venons d’indiquer, conduit d’ailleurs toujours au meme résultat, tant que les directions et les grandeurs des forces restent invariables. On peut donc, saus troubler l’équilibre des forces extérieures, supposer milles les distances entre les points d’insersection. Mais alors on peut effectuer leur composition et construire le polygone des forces, exactement comme dans le cas, examiné précédemment, où toutes les forces concouraient en un même point. Ce polygone peut donc
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également servir à déterminer les conditions d’équilibre de forces agissant sur des points matériels distincts. Le polygone se ferme de lui -même, s’il y a équilibre; dans le cas contraire, il donne, en grandeur et en direction, la résultante totale et, par suite, la force qu’il convient d’introduire pour arriver à l'équilibre. las tracé du polygone des forces permet donc de déterminer deux inconnues, la direction et la grandeur d’une force, ou encore les directions de deux forces, dont les grandeurs seraient, connues; il est évident que le même tracé peut fournir la direction d’une force et la grandeur (absolue) d’une autre force, en supposant connues, la grandeur pour la première et la direction pour la secoudc. — Dans ces différents cas, dont le dernier se présente assez rarement dans les applications, on peut arriver à la solution cherchée, à l’aide d’une des méthodes suivantes.
I. Déterminer les (fraudeurs des deux forces, quand on connaît leurs directions. Par les points 4 et A du polygone, tig. 49, on trace les deux directions données, 4 5' et A G', qui se rencontrent en 5; les longueurs 4 5 et A 5 représentent les forces cherchées, 5 et 6. Si les directions peuvent être portées dans les deux sens, le problème est susceptible de deux solutions; la seconde est représentée, fig. 49, par les ligues A VI' et 4 F', qui donnent, pour les forces, AV et 4 F.
II. On connaît les grandeurs des deux forces, déterminer leurs directions. Des points 4 et A, fig. 50, avec les grandeurs données des forces 5 et 6, on décrit des arcs de cercle, qui, en se coupant, déterminent les directions cherchées. Comme, en général, on aura ainsi deux points d’intersection, on voit que le problème comporte deux solutions , 4-5 avec 5 • A et 4 • F avec V A.
Fig. 49. Fig. 50. Fig. 51.
III. On connaît la grandeur de lune des forces et la direction (le Vautre. Par le js>int 4, fig. 51, on trace la direction
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donnée 45' et, du point A comme centre, avec un rayon égal à la grandeur de la force 6 qui est donnée, on décrit un arc de cercle, qui coupe généralement la première ligne en deux points 5 et K; il y a donc, dans ce cas encore, deux solutions. Si le eerele ne. donnait aucun point d’intersection, on devrait en conclure que les données sont incompatibles.
Les exemples suivants feront comprendre comment, dans la pratique, peuvent s’appliquer ces principes.
i" Kxempie. Une grue AUC est chargée en A d'an poids L; ta partie U est cylindrique et engagée dans un support à galets; la partie C rejmse dans une crapaudine. Le corps de la grue a un poids O et son centre de gmcité est en S. On propice de déterminer les forces F, et F, en 11 et en C. — On cannait les directions des forces L et G; elles sont verticales; la direction de P, est horizontale, à la condition de négliger les frottements qui s'exercent en Jt. Si maintenant on imagine que, par un procédé eonveiuMe (voir par ex. § 39), on ait déterminé la j usition TQ de la résultante Q — G -j- L des forces G et L (1) , le point d'intersection O de cette ligne arec l'hcmizontale F , doit ajqmrtcnir à la direction de Pt. Cette force doit d'ailleurs passer également par le centre du picot, en C, f» admettant, comme ni ms l'avons fait ici, que la crajundine enrelopjie le j lirai. J si direction de la force P , est donc CO et nous )tourons, jwr suite, à Vaille du polygone des forces, fig. 53, déterminer les grandeurs de Ft et de F,. A cet effet, il
Fig. 52. Fig. 53.
suffit de porter, sur une verticale, en GF,, la force (p - G “j 1. , de mener GF, parallèle à O F, et F, F, parallèle à CO, [tour obtenir les forces F, et F,. La décomposition de F, donne ensuite les deux forces, horizontale et verticale, auxquelles se trouve soumis le picot C.
5* LxemjUe. Une grue, chargée comme précédemment, fig. 54, s'appuie en 11 sur un picot cylindrique et est soutenue en C juir un galet conique, roulant sur un tronc de cône, lxs deux cônes ont leur sommet commun au milieu du tourillon F. On connaît, comme précédemment , la résultante
(1) fU\ ms les >j rue* ordinaires de quais. G, qui varie ailleurs surhrnt avec la longueur portée. Il A, est compris entre *!& et Vi de la charge limite de la grtie.
FORCES EXTÉRIEURES. APPLICATIONS
Q — L + G, ainsi que la direction de la pression P,, qui s'exerce en C, normalement à la surface du cône; on connaît, par suite, le point d'intersection O des forces P, et Q et ce jmint O doit appartenir à la direction de la reoct ion P, du tourillon. On }K'«f donc construire immédiatement le polygone des forces, f,g. 35, en menant une verticale égale à et des parallèles aux deux forces P, et Pt. La composante rerticale de P „ est ici fdu* jtetite
Fig. .VI . Fig. 55.
que la charge Q, tandisque, dans le premier exemple, elle lui éhiit égale. Cette différence tient à ce qu'ici le cône supporte une j tartie de la charge.
3 • Exempte, Dans une grue du même genre, fig. 56, le sommet commun des deux mines est en 1), au-dessous du centre du tourillon 11. On détermine encore le point O, en. élevant CO pcrjKiuliculuire sur DC et on construit le qxdygonc des forces, fig. 57. Par suite de l'hypothèse faite sur Fig. 50. Fig. 57.
la position du point 1), la force P,, qui agit sur le tourillon, s'exerce otdiqaement et rers le bas, tandis quelle s'exercait rers le haut iluns le cas précédent. Le tourillon doit donc être muni en R, au-dessus de la jsrrtée, d'une bagne ou saillie suffisamment résistante (J).
(I) CtU* pr front ion rml nrjtiÿrr dan K utt tjranil H ombre de vUnlrfet Jr f/THrs. l.'outrUr a ru urftuitn d’tdurrvrr un ca* où urne ‘/ru* dr Jft tou urt *«* rmtrraa *m* uur dt
FORCES EXTÉRIEURES. APPLICATIONS
Si l'on veut, dans l'étude d'une grue , procéder arec plus de rigueur, on doit, comme l'indique Cuhimnn, admettre que la direction de la résistance sur le support du galet (C dans la fig. 54, Ji dans la fig. 52) est variable dans les limites de l'angle de frottement et prendre la solution qui conduit à la charge le i jdus forte sur le tourillon.
•I” Exemple. Trois forces de 70, 50 et 80* agissent dam un plan , et sous les angles qu’iiulique la fig. 5S, sur un corps A B, de telle sorte que leur résultante pisse par le point A. En ce point A agissent deux autres forces, l'une de 05, l'autre de 60*, qui doivent faire équilibre aux précédentes; quels angles ébiir&nt- elles fuire arec les première^ forces ?
Après avoir reporté de C à B, fig. 59, les forces 70, 50 et 80*, on décrit , des piints V et 1), deux arcs de cercle avec les rayons 60 et 95 ; on Fig. 58.
obtient ainsi les points d'intersec/ion E et E‘ ou F et F’, ce qui donne, jsmr les directions des forces, VE et EC (correspondant à F'C et VE') ou DF et FC (corresporulant à E’ C et 1)E'). Les deux solutions sont indiquées sur la fig. 58.
5 " Exemple. Un obélisque doit être dressé sur son socle, pir rotation autour d'une des arêtes A de sa base, fig. 60, la force motrice P, étant appliquée à l'extrémité supérieure dans une direction donnée. Suivant quelle direction doit-on faire agir, en A, une force d'intensité déterminée, pour que le socle ne soit soumis qu'à une pression verticale 'f
On prolonge la ligne, qui passe pir le centre de gravité S de Vobélisijtte et qui figure le poids Q à élever, jusqu'à son intersection, en O, avec la force V, ; il faut d'abord, pair l'équilibre, que OA soit la direction de la résultante des forces <) et /*,. On dé a impulse ensuite celte résultante en deux forces, rune l‘„ dirigée verticalement, l'autre Pt, de grandeur donnée. Après avoir ptorté Q et ]\, fig. 61, dans le tracé CÇ1\, on mène, pir le pioint P,, une verticale P, P„ et du point C, arec une ouverture de compas égale
20000 kiliMjr., cr que le cummihW finit par sortir du tourillon qui n'avait été disposé t/u* j*mr Jairr office de support.
EQUIl.IItKE DRH FORCES INTÉRIEURES.
« P„ on décrit un cercle qui, ri le rayon cri suffisant, coupe P, P, en (leux pointe 1) et V. Le problème comporte donc deux solutions, suivant qu'on
Fitf. 60.
prend qwur I\ la grandeur I) et jmur P, la ilirection 1)C, ou qu'on fait Pt — P, Vf, Pi recevant alors la direction If C. Il faut d'ailleurs, jumr que le problème soit possible, que P, soit au moins égal à la perpendiculaire abaissée de C sur P, i’3. On a reporté, sur la fig. GO, les deux solutions trouvées, en A l\ et A — Les qvroblèmes analogues à celui de ce dernier exemple se rencontrent d’ailleurs assez rarement dans la pratique, comme nom l'avons déjà fait remarquer.
Equilibre des forces inférieures dans le polygone funiculaire.
Sous ee nom de forces intérieures nous désignons, comme nous l’avons dit précédemment, les forces qui agisseut, par traction ou par compression, suivant les directions mêmes des différents côtés du polygone funiculaire et qui sont représentées, dans la fig. 62, par S,.s, etc. Les grandeur» de ces forces doivent d’ailleurs satisfaire h cette condition (pie, pour chacune des articulations Klt Ki} K3, etc., il y ait équilibre entre les deux forces intérieures qui y aboutissent et la force extérieure correspondante. Par conséquent, deux de ces forces S,.t, i Si.3t par exemple, peuvent être déterminées au moyen de leur résultante J\, si l’on connaît leurs directions, ou leurs intensités, ou encore la ilirection de l’une et l'intensité de l’autre. A cet effet,
EQUILIBRE DES FORCES INTÉRIEURES
dans le polygone des forces /', , 1\, l‘3 qui, d’après ce
qui précède, doit être une figure fcniièc , portons, à partir des
Fig. G2.
extrémités 1 et 2 de /*, fig. C3, les directions des forces Sl.t) S,. 3, relevées sur la 6g. <>2. Ces deux lignes se coupant en O, 0 1 et 02 représentent, en grandeur et en direction, les ten-
Fig. C3.
sions St . 2 et St.
Si maintenant on passe en 7T3, des trois forces Ps, »S',.s et S3 . t , qui se font équilibre en ce point, les deux premières sont déjà connues; la troisième Ss.4 s’obtient, par suite, en joignant le point d’intersection ou le pôle 0 à l’extrémité 3 de la force P„, fig. G3. En continuant ainsi, les lignes, menées du pôle aux sommets du polygone des forces, donneront successivement, en grandeur et en direction, les forces intérieures du polygone funiculaire. On voit par là que, pour des forces extérieures données, la connaissance des directions de deux forces intérieures, aboutissant à un même sommet, suffit pour déterminer toutes les autres. Connaissant ainsi les forces intérieures, on pourra tracer immédiatement le polygone funiculaire on articulé. Pour cela, eu partant d’un sommet quelconque, on tracera les côtés du polygone funiculaire, parallèlement aux différents rayons polaires du polygone des forces. Quant à la longueur des côtés, elle se trouvera déterminée par les positions que doivent occuper, dans le plan, les lignes qui représentent, en grandeur et eu direction, les forces extérieures. Dans ee cas, le polygone funiculaire fournit également la position de chacune des forces intérieures.
EQUILIBRE UES FORCES INTÉRIEURES
\je polygone funiculaire affecte des formes différentes suivant la position du point, choisi comme origine, sur la direction d’une des forces extérieures. Ainsi la figure 62 donne, en pointillé, denx autres formes de polygones funiculaires, équivalents
Fig. 64.
à celui qui est en traits pleins. Les côtés de ces nouveaux polygones sont respectivement parallèles à ceux du premier. Du reste, le problème, que nous nous sommes posé (relier les forces extérieures par un polygone articulé), comporte une seconde solution, en vertu de la remarque faite au § 34, problème I.
SSi l’on porte, lig. 65, les directions St.t et St.t, en sens
inverse, à partir Fig. 65.
des extrémités de P3, on obtient un nouveau polygone funiculaire, fig. 64, dont la forme diffère essentiellement de la précédente, comme l’indique d’ailleurs la figure, où l’on a reproduit le premier polygone à côté du second. A l’exception de celles des deux premiers côtés, qui restent les mêmes dans les denx polygones, les directions de tous les autres sont essentiel
Keuleanx, le ('* ms truc tour.
RÉSULTANTE d’|IN SYSTÈME DE FORCES.
lement différentes. On voit par là (pie, pour des t'ornes données, il est jwssible de construire le polygone articulé d’une infinité de manières.
Le polygone funiculaire, combiné avec le polygone des forces, constitue ce que l’on a nommé le plan graphique des forces. Dans certains cas, du reste, une seule des deux figures suffit pour donner la solution du problème que l’on a eu vue (voir § 4H).
Résultante d’nn système de forces, disposées d'une façon quelconque dans un plan.
.Si, dans un polygone funiculaire, fig. 66, on imagine deux des côtés coupés, A", KB et KlK,t, par exemple, et si l’on suppose appliquées aux points de section, et dans les deux sens, des forces de même grandeur que celles qui agissaient suivant ces côtés, l’équilibre ne se trouve pas détroit. Mais on voit
Fig. 66.
devenues maintenant forces extérieures, fait équilibre aux forces qui agissent sur le polygone, soit à droite, soit à gauche. La position de cette résultante s’obtient, en prolongeant les côtés jusqu’il leur intersection M, qui fournit un point par lequel elle doit passer. D’un antre côté, la grandeur et la direction de cette résultante sont données, dans le polygone des forces, fig. 67, par la diagonale 4 • 6 , qui réunit les extrémités des deux forces „ =06 et St.& =04. Cette diagonale représente, par conséquent, la résnl-
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tante des deux groupes de forces, qui comprennent, le premier Ps et Pe, le second P,, P3, P3 et P.. D’une manière générale, le point d’intersection, obtenu en prolongeant deux des côtés du polygone, appartient à la résultante de toutes les forces extérieures appliquées entre ces côtés; la grandeur et la direction de cette résultante sont données par le polygone des forces. Ce théorème est d’une application fréquente, comme nous le verrons plus loin. Si on renverse son énoncé, on en déduit le moyen de décomposer les forces, connaissant le polygone des forces et le polygone funiculaire. Ainsi, pour décomposer, par exemple, la force 4 - G en deux autres, P5 et Pe, de directions données, on trace ces dernières dans le polygone des forces; dans le polygone funiculaire, on mène une parallèle à l’une d’elles, P0 par exemple; cette ligne coupe la résultante 4-6 en un point N, par lequel il suffit de mener P5, parallèlement au côté 4 • 5 du polygone des forces. La position Ka N choisie ici n’a rien d’absolu ; on peut la faire glisser, parallèlement à elle même, sur M N, soit en avant, soit en arrière, sans modifier les conditions de l’équilibre.
Conditions d'équilibre de forces, disposées d’une façon quelconque dans un plan.
Dans les considérations précédentes, nous avons admis que les forces, dont nous voulions étudier l’équilibre, étaient disposées de telle sorte que cet équilibre existât réellement; on pourrait donc déjà, d’après la règle du paragraphe précédent, les ramener à deux forces égales et directement opposées; mais, pour qu’il en soit ainsi, il ne suffit pas toujours que le polygone des forces soit une figure fermée ; il faut , en même temps , que le polygone funiculaire ou articulé soit lui -même fermé; en d'autres tenues, la position des forces doit satisfaire à certaines conditions. Si la disposition des forces n’est pas convenable, le polygone funiculaire indique celle qu’on doit adopter, pour que l’équilibre puisse se produire et que le corps pe reste pas soumis, en dernière analyse, à l’action d’un couple (voir §38). Il faut, pour assurer ce résultat, que la position d’une des forces reste arbitraire.
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I. Soit P6, fig. CH, cette force, dont on connaît la grandeur et qui doit être parallèle à la direction Z Z. Après avoir tracé
Fig. G8.
le polygone des forces, fig. G!*, choisi un pôle 0 et tracé les rayons, allant de ce pôle aux divers sommets, de 1 à 6, on commence la construction dn polygone funiculaire, en menant K, Kt, Fig. 69. K. 2 K3, à'3 Kt respectivement parallèles à
1 0, 20, 30 jusqu’à ce qu’on soit arrivé à
Ks A' ; . La ligne, fermant le polygone funiculaire, doit être parallèle à 60, en même temps qu’elle doit passer par À",. Sa position est doue déterminée et son intersection À',; avec
À”,, Kk est un point de la force Pe, qui est d’ailleurs parallèle
Fig. 70.
COUPLES
Si la dernière force Pfi n’est déterminée, ni en direction, ni en grandeur et si, de plus, pour une des autres forces, on ne connaît que la direction et la position, on peut déterminer les éléments inconnus de la manière suivante.
II. Soit Fe , fig. 70, la force complètement inconnue et soit P, la force dont on connaît seulement la direction K, F\ et un point Kl. — Nous pouvons tracer le polygone des forces, fig. 71, entre les points 1 et 5, en nous bornant à figurer la direction A 1 de la force 1. On peut également tracer le polygone funiculaire, à partir de K,, au moyen des points Kt, Ks, Kt, Kb et K'h. Si maintenant on choisit une direction telle que K, L, par exemple, pour la ligne de fermeture, l’intersection Fig. 71. de cette ligne avec K,, K\ devra appar-
tenir à la force cherchée Pfi. Pour déterminer la grandeur et la direction de cette force, traçons, fig. 71, 06 parallèle à K, L, et joignons les points 5 et 6 , la ligne 5 • 6 donne la grandeur, le sens et la direction de la force P„, tandis que 61 fournit la grandeur, jusque-là indéterminée, de la force P,.
Couples.
Si une figure plane est uniquement soumise à . l’action de couples dirigés dans son plan, c’est-à-dire à l’action d’un système de forces, égales et parallèles deux à deux, mais de sens contraire, le polygone des forces se fermera toujours, sans qu’il en résulte nécessairement que l’équilibre existe. Pour ce cas des couples, les conditions de l’équilibre peuvent s’établir de la manière suivante:
Les forces P, P3 et Ps P4, fig. 72, forment un polygone fermé 1, 2, 3, 4, fig. 73, mais elles ne se font pas équilibre; elles tendent à faire tourner la figure, autour d’un de ses points, avec un moment statique égal à la somme des moments des couples (P, — Pg) et (Pa — P4). Pour rétablir l’équilibre, il faut introduire un couple, de sens opposé, (P6 — P6), dont le moment
COUPLES
soit égal à la somme des deux autres et dont les composantes soient dirigées suivant les lignes parallèles F F et VI VI.
Fig. 72- Fig. 73.
Traçons maintenant, à partir du point A, fig. 74, le polygone des forces Al, 2, 3, 4 avec les couples donnés; ce polygone doit être complété par l’adjonction des forces 5 et 6; si l’on fait partir l’une de ces forces du point A, l’autre doit revenir passer par le même point et, de plus, recouvrir exactement la première. 11 suit de là d’abord, comme nous l’avons, du reste, admis précédemment, que ces deux forces doivent être égales, parallèles et de sens contraires et que, par conséquent,
Fig. 74. Fig. 75.
COUPLES
il n’y a qu’on couple qui soit capable d’équilibrer les couples donnés, du moment où, pour produire l’équilibre, on ne veut introduire dans le système que deux forces nouvelles. La grandeur des composantes du couple additionnel n’est pas connue, mais il n’en est pas de même de leur direction, que nous pouvons porter suivant A Z. .Si nous choisissons, de plus, un pôle arbitraire O, nous pourrons mener les rayons OA, Ol, 02, 03, 04 (= 0.1) et procéder, par suite, au tracé du polygone funiculaire, fig. 75.
A cet effet, remarquons (pie la fig. 72 nous donne les directions II, II II, etc., jusqu’à VI VI. Par un point quelconque Ki} pris sur II, menons des parallèles aux rayons OA et Ol, (qui ont pour résultante la force P,), jusqu’à leur intersection, en Ke, avec VI VI et, en Kt, avec IIII. Traçons ensuite K3 parallèle à 2 0, K, Kt parallèle à 03, enfin Ki Kb parallèle à 04, qui coupent les lignes III III, IV IV et VV, respectivement en Ka, Kg et K,t. — Il ne reste plus alors à tracer que la ligne de fermeture du polygone funiculaire et il suffit, pour cela, de joindre le point Kb au point K,., obtenu précédemment. Le tracé de cette ligne permet de mener le rayon polaire 05, qui doit lui être parallèle (v. § 37, II), et de fermer, par suite» le polygone des forces. La force Pa se trouve alors représentée, en grandeur et en direction , par la ligne 4 • 5 (= A 5) et la force P„ par la ligne 5 A. Quant au polygone lui même, il est donné par le tracé Al, 2 , 3, 4 , 5 A, dans lequel les deux côtés 4, 5 et b A doivent être considérés comme formant un angle infiniment petit au sommet 5.
I^es problèmes traités jusqu’ici, sur le polygone des forces et le polygone funiculaire, montrent comment, pour les forces agissant dans un plan, l’addition et la soustraction géométriques permettent de déterminer les conditions d’équilibre de forces divergentes quelconques. Si les forces agissent dans des plans différents, qui se coupent ou qui sont parallèles, les règles données permettent d’établir séparément l’équilibre, pour chaque plan, et les résultats qu’on obtient ainsi peuvent souvent se simplifier, comme on en verra des exemples plus loin. — Pour le moment, nous cesserons de nous occuper (les principes généraux, pour aborder de suite l’application du calcul graphique aux forces parallèles.
ÉQUILIBRE DK FORCES PARALLÈLE
Équilibre de trois forces parallèles.
Pour déterminer l’équilibre des forces parallèles, on peut faire usage, soit de la méthode purement arithuiographique, soit des procédés d’addition et de soustraction géométriques (polygone des forces et polygone funiculaire); il est évident qu’on doit choisir , dans chaque cas, le procédé le plus commode. Nous examinerons d’abord le cas très -simple, où une force Q, agissant sur un corps, doit être tenue en équilibre par deux forces P, et P8, qui lui sont parallèles.
Si nous traçons d’abord une droite ABC, normale aux forces, fig. 76, l’équilibre exige qu’on ait: P1xAB=PixBC ou P, «, = P2 rts et, eu outre, P, + Pt — Ç. Pour représenter
graphiquement P, = Pt aJ , nous pouvons nous servir du pro- Fig. 76. Fig. 77.
cédé du § 24 (fig. 24), en prenant, fig. 77, OE = OA =
E B = Pg (supposé connu); la ligne AC, parallèle à EB, donne la force P,; mais le triangle CAO peut aussi se placer dans la position pointillée O' B A' et on a alors évidemment: Â E — P, -f P, = Q. Bous cette dernière forme , la tracé de la fig. 77 peut se reporter, sans difficulté, sur la fig. 76 et on se trouve ainsi conduit au tracé suivant.
I. A l’un des points d’application des forces P, et P,, A par exemple, on porte la force Q suivant AD, on joint le point D an troisième point d’application C et on prolonge la force Q jusqu’à son intersection, en F, avec DF, parallèle à AC. On a
Fig. 78. Fig, 79. Fig. 80.
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alors, d’après ce qui précède, BE *=* P„ EF ^ /*,. lvi fig. 79 représente le même tracé pour le cas où la ligne ABC est inclinée par rapport à la direction de la lbree Q. — Dans la iig. 80, le point d'application B de cette force Q est supposé en dehors de A C.
II. On peut décomposer la force Q en deux composantes passant par les points d’application A et C, tig. Hl à 83; on Fig. 81. Fig. 82. Fig. 83.
obtient ainsi deux forces obliques, dont les composantes, parallèles à Q, sont les forces d’équilibre cherchées, tandis que les composantes parallèles à A B C sc détruisent. — Dans les trois ligures, on a BF= P,, FD — 1\.
LU. Si on construit le polygone des forces avec A I) = Q et un pôle quelconque 0, tig. 84 à 86, et si on trace les côtés du polygone funiculaire, Ab et bc, respectivement parallèles à AO et DO, en menant la ligne de fermeture cA et sa parallèle OE, dans le polygone des forces, on obtient EA = P ,, DE =•> P,. Le polygone funiculaire se réduit ici à un triangle. Si on vent que la ligne de fermeture coïncide avec ABC ou lui soit parallèle, on commence par tracer le polygone funiculaire A b C ; CA est alors la ligne de fermeture, A b le premier rayon de ce polygone, pour la force AD=*Q, et Ch le second; le pôle O
Fig. 84. Fig. 85. Fig. 86.
doit donc se trouver au point d’intersection de AB avec la ligne DO, parallèle à Cb\ en menant ensuite OE parallèle à b A, on obtient E A = Pt et D E = P2 .
Dans les différents cas que nous venons de traiter, la force Q est égale et de sens contraire à la résultante des forces P,
ÉQUILIBRE DE FORCES PARALLÈLES
et P,. Si donc on connaissait les forces P, et P, , et qu’on voulût avoir la force Ç, il suffirait de recourir à des méthodes analogues aux précédentes.
Rn construisant d’abord la figure auxiliaire OEACB, • fi g. 87, que nous avons déjà utilisée (1), et en reportant encore
le triangle CAO en B A' O', si on mène R C parallèle à OA, OC et OB' parallèles à A' B, on a B B — «, , BC' — ait S 0 “ P,, 0' C = P, ; ce qui conduit an procédé suivant:
IV. Sur des perpendiculaires à AC, lig. 88, on prend des longueurs AI) = 1\ et EC=P,\ on joint DE, qui détermine, Fig. 87. Fig. 88. Fig. 811.
en B, le point d'application de la force Q. dont la grandeur est ED' = P, + 1\, DD' étant parallèle à A C.
Dans la fig. 89, les forces P, et P, ont été supposées dirigées en sens contraires ; leur somme algébrique D'E est donc la différence des grandeurs absolues de P, et de P,. La force Q tombe, dans ce cas, en dehors de AC.
V. Du tracé (II) on peut déduire le procédé suivant: par l’extrémité a de la longueur A a — P,, fig. 90, on mène à A C une parallèle, sur laquelle on prend une longneur arbitraire a A', qu’on porte, en sens inverse, en cC', sur une seconde parallèle à AC, menée par l’extrémité c de la ligue C'c = Pj. Les lignes A A et C'C se coupent en un point F, qui appartient à la direction F B de la force résultante Q. Cette dernière, qui a pour valeur P, -f I\ , peut-être considérée, en même temps, comme la résultante de DE — C‘ C et de EF = A' A.
RÉSULTANTE DE FORCES PARALLÈLES
VI. La fig. 91 fournit une méthode qui résulte du tracé (III). On porte, en EA, la valeur de P,, en EI), celle de 1\, on prend un pôle arbitraire 0, et on mène la ligne de fermeture OE du polygone des forces. En traçant A c, cl et Ab, respectivement parallèles à EO, OD et AO, le point d’intersection b appartient à la direction de la force résultante Q — DA.
Résultante d'un nombre quelconque de forces parallèles.
Si plusieurs forces parallèles Q, , Qt, Ç3, Çt agissent,
dans un même plan, sur un corps, on peut, pour déterminer leur résultante, faire usage des méthodes précédentes , en composant les forces deux à deux successivement, jusqu’à ce qu’on arrive à la dernière.
Le procédé (IV) dn paragraphe précédent est ordinairement, dans ce cas, le plus commode à employer.
I. Après avoir mené une ligne AF, fig. 92, perpendiculaire à la direction commune des forces Qiy Ç3 ... «4, on compose Q, et Çs, puis leur résultante Q, + = bc avec Qs ; on obtient ainsi
dcl' = Ç, + Qa + Q3. Cette dernière composée avec Qt fournit en M la résultante générale, Q = (), + Qt + Qi + Qt- Ce procédé est d’une application commode pour un grand nombre de calculs de
construction, notamment lorsque les forces Q„ Qa doivent
être déterminées successivement, comme, par exemple, dans la
RÉSULTANTE l>E FORCES PARALLÈLES.
recherche de la répartition de la charge d’une locomotive sur Res différents axes.
L'emploi du polygone funiculaire et du polygone des forces conduit également très - simplement au résultat.
II. Avec les forces données, Qtt (fig. 93), on
forme un polygone des forces, en portant, à partir du point A, les forces en A 1 , 2, 3, 4, 5, 6. I^i résultante Q se trouve immédiatement déterminée, en grandeur, par la longueur CA,
mais il reste à fixer sa position. A cet effet, on prend comme {aile, en dehors de Ab, un point quelconque O, on joint OA, Ol, 02, O 3 .... 06, puis on mène bll, bc, cd g g', respectivement parallèles à AO, 1 0, 2 0 0 6. La ligne g g (voir
§35) coupe b b' en un point q, qui appartient à la direction de la résultante Q.
En se reportant aux développements du § 36, on voit que la figure, ainsi obtenue, permet d’obtenir très facilement la résultante de deux ou de plusieurs forces successives. Ainsi le point d’intersection c de de et de bq donne le point d’application de la résultante de Q, et y,, qui est représentée par A 2 dans le
polygone des forces. De même e est le point d’application de la résultante de Qt et de. Q&.
Décomposition de forces eu deux ou plusieurs forces parallèles.
La décomposition de forces en forces parallèles, à l’aide du polygone funiculaire, constitue le problème inverse du précédent. Si, dans ce polygone aqhcd, fig. 94, on connaît le côté correspondant à une force Ç, et si on veut décomposer cette force
en deux autres et <?s , on réunit les points d’intersection c
et f des directions de Q, et Qt avec les côtés aq et b q-, aefb , tig. 94, est alors la partie du polygone funiculaire, qui correspond aux nouvelles forces, dont la grandeur se détermine, en menant 0 1 parallèle à ef, dans le polygone des forces. Si les forces
cherchées Q , et sont situées d’un même côté de Q, fig. 95,
le procédé reste le même. 11 suffit de prolonger aq jusqu'à sa rencontre, en c, avec et de mener ef. On peut également utiliser l'intersection de Q, avec qb et de Qt avec q a. Le polygone prend alors la forme a n f' b. Le polygone des forces donne, dans le premier cas, Qt ■= A 1, «= 1 • 2, dans le second, A t' <■=
% et l'2 = Çt.
Si la pièce A G, soumise à l’action de charges parallèles <A, Q, •••• <à, doit être maintenue par deux forces 1\ et 1\,
Fig. 94. Fig. 95.
appliquées en A et G, fig. 9 G , on pourrait, pour déterminer ces forces, chercher d’abord la résultante Q des diverses charges, comme au S 40, et, au moyeu de la méthode précédente, décomposer cette force Q en deux antres jP, et Pt. Mais on peut
se dispenser de déterminer Q, attendu qu’on connaît les directions de Pt et Pît ainsi que celle de leur résultante (voir § 37).
Fig. %.
On forme le polygone des forces Kl, 2 ... 5 O, on trace tous les rayons j Hilaires et leurs parallèles, dans le polygone funiculaire, et on joint les points d’intersection a et g des côtes de ce dernier polygone , parallèles à KO et O 5, avec les directions des forces Pj et P,; la ligne a g ferme le polygone funiculaire et la parallèle 06, dans le polygone des forces, donne P, =5-6 et P, ■=6-7. Si, au lieu de prendre les points d’intersection a et g, on s’était servi , comme on pouvait le faire, des deux autres points a et g, la solution eut été la même, car les deux lignes a g et a g sont parallèles. Le polygone funiculaire eût alors présenté la forme a g' mbedefma, le point m appartenant à la direction de la résultante des forces Qlt Q3 • • • • Qbj qui est également celle de la résultante de P, et de P,.
Lorsqu’une pièce chargée doit reposer sur un nombre d’appuis égal ou supérieur à trois, ces appuis doivent, en tenant compte de la question de résistance de la pièce, être disposés à des hauteurs rigoureusement déterminées, pour qu’on puisse trouver la valeur de la réaction exercée par chacun d’eux. Sans cela, le problème reste indéterminé. Toutefois, l’indétermination peut être levée par l’introduction de supports intermédiaires. Supposons, par exemple, qu’une pièce AB CD, fig. 97, soumise à une charge Q, en M, doive être équilibrée par 3 forces verticales P,, Pj, P„, appliquées aux points B, C et D; on peut
d’abord faire une hypothèse sur le rapport de deux de ces forces, ]\ et Pt , par exemple. Ces forces peuvent être considérées
comme appliquées si un support intermédiaire 7i, (\ , sur lequel reposerait la première pièce, en EE1. Le rapport E1Cl:EiBl doit être alors égal au rapport admis P, : P,. On peut, dans ce cas , répartir Q entre les appuis E et D, à l’aide du polygone des forces emd et du polygone funiculaire AO 1.2. On .a alors: A. 1 = Q, 1 . 2 = P8 , 2 A — P, + P, et cette dernière somme peut se répartir elle - même entre P, et (\ , à l'aide de l’une quelconque des méthodes connues. Chaque hypothèse spép
eiale sur le rapport ' donnera lieu à une valeur différente de ' *
Pa. Si l’on s'impose la condition que P, = P, , E tombe au milieu de BC et le support intermédiaire a alors ses deux bras égaux. Les ressorts à lames, dans les wagons et les autres voitures, sont des supports intermédiaires à bras égaux. Dans certaines voitures de luxe, on trouve également des supports à bras inégaux. Ce sont aussi ceux dont on fait généralement usage dans la plupart des balances - bascules.
Si une charge doit être répartie, sur plus «le trois ou quatre points, le problème peut se résoudre par une combinaison convenable de supports intermédiaires. Telle est, par exemple, la solution adoptée pour les locomotives. Etant donnée la charge totale Q d’un châssis de locomotive, supposons qu’on veuille la répartir sur les trois axes B, C, I), de telle sorte que les charges en B et C soient dans le rapport de 3 k 2 ; d’après la position assignée aux roues et les longueurs adoptées pour les ressorts b, bt , c, c,, «i, d,, on connait, en définitive, les longueurs des trois supports intermédiaires; si, on admet, en outre, que la pièce, chargée de répartir la charge entre les axes B et C, doive être exactement
comprise entre les verticales menées par les points et e, , on connaît, par cela même, la longueur bc du quatrième support, qui
2 : 3. On trace alors le polygone funiculaire c m il, en même temps que le polygone des forces, ce qui permet de déterminer chacune des charges partielles. Si, plus tard, le répartition de la charge totale, admise à l’origine, a besoin d’être modifiée, on peut y arriver, dans une certaine mesure, en changeant les longueurs de bx h3 et c, c, ; mais la condition essentielle, qu’on doit chercher à réaliser, avant tout, c’est que la résultante Q de tontes les charges se trouve convenablement placée. Les ressorts, qui agissent comme supports intermédiaires, doivent être calculés d’après les charges qu’ils sont appelés à supporter et ils doivent être ensuite réglés, au moyen des boulons de suspension, de telle sorte que la répartition des charges arrive à être exactement la même que pour des supports fixes.
Forces parallèles uniformément réparties.
Si une pièce est soumise à une charge uniformément répartie, on ne peut plus recourir aux méthodes précédentes pour tracer le polygone funiculaire et celui des forces. Dans ce cas , en effet, le polygone funiculaire devient une courbe, pour la détermination de laquelle il est nécessaire de recourir à un autre procédé; ou peut y arriver de la manière suivante. Imaginons d'abord
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la charge donnée remplacée par une série de forces égales, agissant en des points également espacés, 1,2...!), fig. 99, et traçons le polygone funiculaire ; il est évident que le point d’intersection des côtés a M et bc de ce polygone devra se trouver à égide distance des lignes la et 2 b et tombera, par conséquent, au milieu de a h', puisque les forces l et 2 sont égales. De même les côtés cd et a M se couperont en un point également éloigné Fîr. 99. Fiff. 100.
de 3c et de la, c’est-à-dire en b' sur la ligne 2 b, etc. En définitive, les différents points d’intersection des côtés du polygone avec aM et iM se trouvent également espacés sur ces deux lignes. Il suit de là, d’après un théorème connu, que les côtés du polygone ont pour enveloppe une parabole, dont le sommet se trouve ici sur la ligne médiane EM, à une distance Ee = EUT
— — Si l’on repasse maintenant au cas d’une charge uniformément répartie, le polygone funiculaire aient se confondre avec cette parabole. En considérant le triangle AM B comme le polygone correspondant au cas où la charge totale serait appliquée en E, on voit immédiatement que ce triangle fournit le moyen de tracer facilement la courbe. Si les forces étaient inclinées sur la ligne AEB, comme dans la figure 100, les intervalles sur AM seraient encore égaux entre eux; il en serait de même pour les intervalles sur MB ; seulement, dans ee cas, la valeur d'une division sur A M ne serait pas la même que sur MB. Le point c est encore, comme précédemment, le milieu de EM, mais il n’est plus le sommet de la parabole.
Le polygone funiculaire se transforme également en courbe, lorsqu’il s’agit de charges roulant sur une pièce. La courbe est encore, dans ce cas, l’enveloppe des polygones successifs corres-
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pondant à chaque position de la charge. Le calcul des ponts des chemins de 1er offre de nombreux exemples de ce genre. Le calcul des glissières, pour les tiges de pistons, dans les machines vapeur, conduit également à des tracés analogues, quoique beaucoup plus simples.
Moments statiques des forces parallèles.
Lorsque des forces parallèles telles, par exemple, que Ç,, ... Qit P, et P,, fig. 101, agissent normalement sur
une pièce, il est nécessaire, pour évaluer la résistance de cette pièce, de déterminer les moments statiques des forces extérieures. Le polygone funiculaire et celui des forces permettent d'obtenir facilement ce résultat
Ces deux polygones, abcilrf et AO 4, étant tracés, supposons qu’on veuille obtenir le moment statique M pour le point
Fig. loi.
S de la pièce. Ce moment est le produit de la résultante de toutes les forces, qui se trouvent d'un même côté (à droite ou à gauche) de la ligne S <S', , parallèle à la direction générale des forces, et de la distance l de cette résultante à SSl. La grandeur de cette résultante est donnée par la ligne /»» =» 1 • 5 du polygone des forces, qui se trouve comprise entre les rayons 0 1 et 0 5, parallèles à he et fa. Quant à sa position, elle s’obtient en prolongeant les deux côtés précédents du polygone jusqu'à leur intersection y. Si on mène maintenant la ligne gy0, normale
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à S S, , cette ligne sera le bras de levier l de la force résultante P =■ h i, qui tend à fléchir la pièce en S. On a donc M = P . I.
Cette multiplication peut aussi s’effectuer graphiquement. Si on mène, en effet, la perpendiculaire Ok, dans le polygone des forces, cette ligne est la hauteur du triangle Ohi, semblable au triangle gss0 , de hauteur l. On a donc h i : Ok <= ss0 : yy0 ou, en désignant Ok par II, ss0 par t:
et, par suite:
M - PI = Ht,
les moments statiques, aux différents points de la pièce, sont donc entre eux comme les ordonnées du polygone funiculaire, puisque II est constant. Si on prend II pour unité, le procédé qui vient d’être indiqué revient à la méthode de multiplication du § 22 (I), et le moment M se trouve alors avoir pour mesure l’ordonnée t. Le polygone funiculaire étant une fois tracé, il n’est plus nécessaire, comme on le voit, de chercher la position (y) de la force résultante et, de plus, s’il s’agit simplement d’établir des rapports entre les différents moments statiques , il est indifférent que II ait été pris, ou non, à l’avance comme unité de mesure. Nous aurons plus tard t\ appliquer fréquemment cette importante propriété du polygone funiculaire pour les forces parallèles. Dans le calcul des arbres et dans beaucoup d’autres cas, elle est d’autant plus précieuse qu’elle n’exige aucune modification ou addition aux tracés et qu’en réalité les moments des forces se trouvent donnés directement par les opérations qui servent à déterminer ces forces elles- mêmes.
Composition et décomposition des moments statiques.
D’après ce qui précède, les moments statiques des forces parallèles peuvent se représenter par des lignes de grandeur, de position et de direction déterminées, exactement comme de simples forces. Si donc mie pièce, en un de ses points, se trouve soumise à l'action de deux moments statiques, agissant dans la même direction on dans des directions différentes, ces moments peuvent être additionnés graphiquement, comme on l’a vu pour les forces, §31. Si A II C et A I) C, fig. 102, sont les polygones funiculaires de deux séries de forces parallèles, qui agissent sur
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un corps tournant A C, normalement :ï son axe de rotation, dans les directions A' lï et AI)', inclinées l’une sur l’autre de l’angle <{,
Fig. 102.
on obtient le moment résultant, pour un point S de l’axe du corps, en construisant le triangle TtSTt‘, de telle, sorte que l’angle en S soit le supplément de l'angle if, et Tx 7’,' = ST/ = t est le moment cherché. La composition complète «les polygones funiculaires ABC et ADC, lesquels, d’après ce qui a été dit précédemment, peuvent aussi s'appeler surfaces des moments, fournit la surface des moments résultante A T U C. Les côtés A T et C U sont ici des lignes droites , tandis que T U est une courbe et, dans le cas actuel, une hyperbole. Dans la pratique, cette eourbe peut souvent être remplacée par sa corde TU; sa construction n'offre, du reste, aucune difficulté.
En renversant le problème, on est conduit à décomposer un moment statique t, d’une direction donnée, en deux autres /, et , dont on connaît également les directions.
Composition graphique des moments «le torsion et de
flexion.
En dehors des efforts de flexion, certaines pièces de machines ont à supporter des efforts de torsion; le plus souvent même elles se trouvent soumises simultanément aux deux genres d’efforts. Les moments de torsion, comme il est facile de le comprendre, peuvent se représenter par des surfaces analogues i\ celles «pic nous venons d’indiquer pour les moments de flexion. Ainsi, AB CD, fig. 103, étant l'axe d’un corps de rotation, supporté en A et D et soumis, en B et C, à «les forces «pii tendent
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j'i produire une flexion, nous pouvons construire, connue précédemment, le polygone des forces A 0 2 et, la surface des moments
Fig. 103.
AheD. Si le corps, entre B et C, est soumis, en outre, à un effort de torsion P, dont le bras de levier soit II, nous aurons à déterminer la surface de moment correspondante. D'après le §43 et la règle de multiplication du §22, I, pour obtenir la ligne représentative de PR, nous devons porter d’abord P, île A en p, dans le polygone des forces, et joindre Op; en menant, parallèlement à A p, une ligne qui soit à une distance II du point O, les deux rayons polaires OA et Op prolongés déterminent, sur cette ligne, une longueur qr, qui donne le moment PII, exprimé avec l’unité OE, qui a déjà servi pour le polygone Abc P. La surface des moments pour la torsion, entre li et C, se trouve dès -lors représentée par le rectangle BCuv, dans lequel Bu ^ Ce = qr. Ordinairement, dans les problèmes pratiques, ce rectangle de torsion doit être comparé et rapporté aux moments des forces de flexion, qui agissent simultanément, et il convient, dès lors, de le remplacer par un moment de flexion équivalent, c’est-à-dire correspondant à la même sécurité pour la pièce. Or, d’après le § 18, ce moment de flexion doit être égal à s/g du moment de torsion. Si donc on prend Bu, = Ct\ = % R ui rectangle Bu, r, C qu’on obtient représente, à la même échelle que le polygone AbcD, la surface des moments fléchissants, susceptibles de remplacer les moments de torsion entre B et C.
Si les moments fléchissants, ainsi obtenus, doivent être combinés avec les autres moments fléchissants, il suffit d'effectuer une addition graphique des deux snrfaces, ponr arriver au résultat précédemment fourni par les formules du § 18. — D’après ces formules, le moment idéal de flexion M;, qui, en chaque
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point , peut être substitué au moment de torsion M, et au moment de flexion M/, a pour expression:
Mx - »le.Mf + */, yMS + M*
Pour représenter cette valeur, prenons il//, — % Bb, Cct ^ 6/g Ce, Ee , = 6/„ Ee etc., rabattons But, Cv1} Ewv sur AD et additionnons les hypothénuscs e, ' t>, et c, «?', respective-
ment avec les ligues bblt cc, etec,. Les sommes, ainsi obtenues, représentent les grandeurs des ordonnées , aux points il, C et E du polygone funiculaire idéal Bbb'cccD , correspondant à l'ensemble de toutes les actions auxquelles le corps se trouve soumis.
Déterminât ion du centre de gravité au moyen du plan
des forces.
La détermination du centre de gravité d'une surface plane peut s’effectuer, souvent d’une manière très simple, à l’aide du plan des forces. A eet effet, on commence par diviser la figure en tranches minces d’égale largeur, de telle sorte que la surlace de chaque tranche puisse être considérée comme proportionnelle à sa longueur moyenne. Si, avec ces différentes longueurs, on construit un polygone des forces et un polygone funiculaire, la direction de la résultante fournira une ligne passant par le centre de gravité. Si la figure n’a pas d’axe de symétrie, le tracé précédent devra être répété , en adoptant une antre direction pour les tranehes; on obtiendra ainsi une seconde ligne qui, par son intersection avec la première, déterminera la position du centre de gravité. Dans certains cas, au lieu de tranches minces, on peut faire usage de surfaces d’une certaine dimension , déterminer leurs mesures, d’une manière quelconque, et utiliser ces dernières dans le tracé graphique.
Supposons, par exemple, qu’on ait à déterminer le centre de gravité d’une section dont la forme soit celle de la fig. 104. La figure étant symétrique par rapport à l’axe Y Y, le centre de gravité doit déjà se trouver sur eette ligne. Décomposons maintenant cette figure en trois rectangles, dont les surfaces, représentées respectivement par b x e, bt x c, et b, x g, ont leurs centres de gravité en leurs points milieux. Si on suppose qu’on ait c «=* 1, 5 b, , c, = 6, , les forces, correspondant aux surfaces
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precedentes, peuvent être exprimées par 1,5 x t), ( et ^ et
portées, à la suite les unes des antres, en A 12 3. Si nous choisissons un pôle O et si nous menons les lignes À', ' K, , K, Kt,
Fig. 101.
Kt Ka , K., Kj ' respectivement parallèles à OA, 0 1, 02 et 03, 1e. point d’intersection M des eôtés K, K, et K3K3' est un point de l’axe vertical M M', passant par le centre de gravité cherché. Ce point S se trouve donc déterminé par la rencontre de cette ligne avec l’axe de symétrie YY.
Résultante des actions de l’eau dans nue roue hydraulique.
Dans l’étude d’une roue hydraulique , il est souvent essentiel de connaître la position de la résultante des actions exercées par l’eau; elle peut se déterminer facilement à l’aide des principes (jue nous venons d’exposer et que nous allons appliquer, comme exemple, à une roue à augets.
Si nous représentons en coupe, tig. 105, la moitié d’une roue de cette espèce, le troisième auget, à partir du haut, reçoit l’eau motrice et se remplit d’une certaine fraction de son volume, fraction qui varie avec certaines circonstances de l’installation, telles que la forme de l’auget, la vitesse de rotation, etc. Si nous admettons que, dans le mouvement de descente, le niveau
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de l'eau dans chaque auget reste horizontal (ce qui n’est pas rigoureusement vrai), il est facile de déterminer la position de l’augct, pour laquelle l’eau commencerait à en sortir, si le coursier KL ne venait pas s’y opposer. Si, de plus, nous négligeons les pertes d’eau, ducs au jeu qui existe entre ce coursier et la roue, tous les augets, depuis le troisième jusqu’au dixième inclusivement (le nombre des augets pour la moitié de la roue étant supposé égal à dix), contiendront la même quantité d’eau et, dans chacun d’eux, le poids de cette eau sera naturellement appliqué au centre de gravité du prisme liquide correspondant. Nous admettrons d’ailleurs que, dans la position de la figure, l’auget XI soit déjà vidé.
I. Détermination de la longueur de l’arc du coursier KL. La capacité d’un auget est évidemment équivalente à celle de la partie de la couronne, comprise entre les deux plans menés par l’axe de la roue et par les lignes de division des fonds de deux augets voisins. Supposons maintenant que le coefficient de remplissage soit 0,4, c’est-à-dire que chaque auget reçoive une quantité d’eau égale aux deux - cinquièmes du volume que nous venons de définir. Si, dans l’augct 1, nous prenons l’arc kl égal à 0,4 de la division et si nous menons le rayon lin, la section klmn sera équivalente au profil que présentera l’eau dans l’auget. Pour l’auget II , cette section se trouve remplacée par le quadrilatère équivalent rput , dont un sommet t coïncide avec l’extrémité de la palette rt. L’angle k t u représente la valeur cherchée de l’angle KML du coursier et utM le complément KM N de cet angle.
La transformation du profil klmn en quadrilatère s’effectue de la manière suivante: on construit d'abord le triangle rectangle opq, en prenant le côté op égal à la largeur moyenne de klmn et le second côté pq=* 2 • Im ; de ce triangle on passe ensuite au triangle équivalent rp s , en menant os parallèle à rq et en joignant les points r et s (v. § 25). Si maintenant on mène la ligue st et sa parallèle ru, il suffit de joindre les points u et t, pour obtenir le quadrilatère cherché rput (l’arc p u, vu sa faible courbure, pouvant être considéré comme une droite). On prend ensuite l’angle KMN égal à ut 31 et on prolonge le coursier d’une certaine longueur KJ, pour tenir compte des remous de l’eau.
II. Détermination du niveau de l’eau dans les différents augets. Nous allons d'abord effectuer le tracé
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Fig. 105.
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pour l'auget IV. À cct effet, on commence par reporter sur cet auget le quadrilatère rput, puis, par l’extrémité t', on trace une ligne arbitraire t’v, à laquelle on mène une parallèle nie j»ar le point u ; en faisant varier la direction de t'v, on finit, après quelques tâtonnements, par obtenir une ligne vw horizontale, qui donne, dans ce cas, le niveau cherché. C’est ainsi qu’on a déterminé la ligne indiquée sur la figure, de même qne les lignes analogues pour les augets V, VI et VII.
Dans l’auget III, la figure rput a d’abord été transformée en un second qnadrilatère, ayant pour côté supérieur px, puis ce quadrilatère a été remplacé lui -même par un pentagone, dont le côté supérieur horizontal est y z.
Pour l’auget VIII, on a employé une troisième méthode: le quadrilatère primitif rput transformé a donné d’abord la figure terminée par la ligne /), xl , puis celle qui est limitée par le côté horizontal y, z, . On a procédé de la même manière pour les augets IX et X.
111. Plan des forces pour les volumes d’eau des augets. On commence par déterminer les centres de gravité A, B — I! des huit augets pleins, en faisant usage des règles données dans la IV* scetion de cet ouvrage. Les huit forces égales, qu’on obtient ainsi, permettent de tracer d’abord le polygone des forces A O H, puis le polygone funiculaire dbeafghi. la; point i appartient â la direction de la résultante de tontes les forces partielles. On peut remarquer, sur le dessin, que les centres de gravité C et D se trouvant sur des verticales très rapprochées, on peut composer les deux forces qui y sont appliquées et mener id et dti, respectivement parallèles à OA et 02, sans avoir licsoin de tracer une parallèle k 0 1.
Il est facile maintenant de trouver le centre de gravité réel de tons les prismes liquides. Après avoir mené des horizontales par les points A, B, C .... supposons qu’on fasse tourner de 90® le jKilygone des forces A Oü et tonnons, avec les parallèles aux nouveaux rayons polaires, un second polygone funiculaire ou, ce <pii conduit au même résultat d'une manière plus simple, menons les côtés de ce polygone normaux aux rayons polaires de A 0 8 ; nous obtiendrons ainsi le second polygone funiculaire db'cdc'f— * . Le centre de gravité cherché doit se trouver sur l'horizontale menée par le point i'; il sera donc, en définitive, déterminé par l'intersection de cette ligue avec la verticale menée par le point i
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La position de la ligne iP doit évidemment varier un peu avec la position des augets ; mais , dans une roue bien construite, cette variation est extrêmement faible. Le procédé que nous venons d'indiquer a donc le grand avantage de fournir, d’une manière simple et rapide, une solution, qui sans être rigoureusement exacte , comporte cependant une très grande approximation.
Plans des forees dans les charpentes.
Dans les différents genres de constructions on fait usage de pièces assemblées, composées de parties droites, dont la réunion constitue des systèmes invariables; tels sont, par exemple, les poutres, les fermes de ponts et de toitures, les balanciers, etc. Les efforts de tension ou de compression, qui s’exercent dans ees pièces, peuvent être représentés très - simplement au moyen du plan des forces, que forment le polygone des forees et le polygone funiculaire. Nous allons donner ici quelqnes exemples d’applieation de la méthode. Dans les differents cas que nous allons examiner, chaque joint sera considéré comme une articulation parfaite, ou, du moins, on ne tiendra pas compte de sa résistance à la flexion.
Pour construire le plan des forees, dans un système de pièces assemblées, dont Indisposition est indiquée sur un dessin, on doit d’abord commencer par déterminer, d’après les conditions du problème, la distribution des forces, puis partir d’une de ces forces pour la décomposer suivant les directions des pièces droites, qui constituent l’assemblage correspondant; les forces partielles, ainsi obtenues, transportées aux points d’assemblage voisins, doivent être composées respectivement avec les forces extérieures, appliquées en chacun de ces points; chaque résultante doit ellemême à son tour être décomposée suivant les directions des pièces de l’assemblage correspondant, etc. Les triangles ou quadrilatères consécutifs, que l’on détermine ainsi, constituent le plan des forees.
Pour lever toute incertitude sur la direction des composantes, par lesquelles on doit remplacer une force donnée, ou préalablement déterminée, il suffit de se reporter aux propriétés du polygone des forces (§ 32). Nous rappellerons notamment ici
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les deux suivantes: pour décomposer nue force en deux ou plusieurs autres, on doit renverser la flèche qui indique sa direction et la prendre alors pour ligne de fermeture S' (fig. 100) du polygone des forces composantes.
Si on veut remplacer deux ou plusieurs forces données par deux ou plusieurs autres, le polygone des premières forces et celui des nouvelles ont la même ligne de fermeture S, fig. 107.
Pig. 106. Fig. 107.
Cette dernière règle contient d'ailleurs la première, comme cas particulier, attendu qu’une force unique doit être considérée, dans un tracé, comme un polygone de forces non fermé, dont la ligne terminale s’obtient précisément, en revenant au point d’origine, c’est-à-dire en marchant dans un sens opposé à celui de la force.
Pour déterminer avec sécurité, dans un projet de charpente, la manière dont travaille chaque pièce, il suffit, en cas de doute, d’imaginer que cette pièce soit coupée et qu’aux deux extrémités on applique des forces extérieures, dont l'action soit la même que celle des forces intérieures; la direction de res forces extérieures fait immédiatement connaître la manière dont travaille la pièce considérée.
Plans des forces pour les poutres armées.
I. Poutre à une sente cont te fiche , fig. 108. La poutre ABC qui, en son milieu B, normalement à AC, porte une charge
Fig. 108.
2 P, ■ repose, en A et C, sur deux appuis simples, dont chacun développe une réaction égale à P, puisque l’on a A B = B C.
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Proposons nons de déterminer les efforts que supportent les différentes pièces du système 1 , 2 5.
Dans la petite figure, désignée par a, ab représente la force P, qui agit en, A de bas en haut. Cette force doit être décomposée, suivant A B et AI), en deux autres, qui représentent des forces intérieures de l'ensemble du système. Pour plus de simplicité, nous désignerons ces forces intérieures par les n'" des pièces correspondantes et nous mènerons 1 et 2, respectivement parallèles à AB et ù AD. Pour que la ligne de fermeture du triangle des forces, ainsi obtenu, ait la direction de P (c.-à-d. pour que la résultante des forces 1 et 2 soit dirigée en sens contraire de la force P, V. g 48), les forces doivent être dirigées, comme l’indiquent les flèches de la fig. 108 a. La pièce AB travaille donc par compression , tandis que la pièce A D est soumise à une traction. Pour plus de clarté, dans cet exemple et dans ceux que nous donnerons après, nous adopterons la convention suivante: dans les pièces travaillant par compression, les forces seront représentées par un double trait, tandis que dans les pièces soumises à des efforts de traction, elles seront figurées par un trait simple.
Pour le même motif, dans le tracé de la poutre, nous donnerons une largeur appréciable aux pièces qui agissent comme contrefichcs , tandis que les tirants seront représentes par de simples lignes.
Cette convention faite , nous avons à composer 2 P = abc avec 1 et, pour cela, à construire le triangle dac, en remarquant que, dans la pièce 1, la compression s’exerce de A vers B\ si nous décomposons la ligne de fermeture du triangle (représentée en pointillé) horizontalement et verticalement, nous obtiendrons les deux forces 3 et 4, qui sont toutes les deux des compressions; la composition de 2 et 3 fournit la force 5, qui est une traction. Le plan des forces se trouve ici composé de deux parties symétriques, comme on pouvait le prévoir à priori, en raison de la symétrie de la poutre par rapport à son milieu; nons aurions pu, par suite, nous borner à l’étude des forces de l’une des moitiés.
Si l’on suppose que la charge 2 P, au lieu d’être appliquée en un seul point B , soit uniformément répartie sur tonte la longueur ABC, chacune des portées, AB et BC, donne lieu ù un effort
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en chacun des points d’assemblage A, B et C, de telle sorte f|u’cn définitive la pièce peut être considérée comme soumise à
deux forces — , en A et C, et à une foree P en B. On obtient
alors le plan des forces b, lequel est géométriquement semblable au précédent, mais avec des dimensions linéaires moitié moindres.
II. Poutre à deux contrefieJtes. (Cette disposition est fréquemment employée dans les ponts à bascule, les wagons ete.), fig. 109. En P et C agissent deux forces verticales P, en A et D deux autres forces, égales aux premières, mais dirigées en
Fig. 109.
sens contraire. Dans le plan des forces a , on prend nb = P, on mène les lignes 1 et 2, parallèles respectivement à A B et à A E, et on obtient ainsi les forces 1 et 2, qui représentent, comme précédemment, la première une compression, la seconde une traction. Cette dernière force, décomposée suivant deux directions parallèles à BE et à EF fournit deux nouvelles forces, une traction 5 et une compression 3. Les forces 3,1 et P, composées en B, fournissent, d’après le plan, la force de compression 4. La seconde moitié de la poutre étant symétrique de la première, nous n’avons pas à nous en occuper.
Si les forces verticales en A et B n’ont pas la même intensité, ce qui se présente fréquemment dans la pratique, l’articulation en B n’est plus admissible, à moins d’ajouter des pièces de renforcement EC et BV. Le plan h correspond à cette disposition. Si P, — n, b , agit en A , Ps = «, c, en P, , la décomposition de 2, parallèlement à EB et à EF, donne une force verticale 3, différente de celle qu’on obtient, en décomposant la résultante de P, et de 1 suivant les mêmes directions EB et EF. Si donc on supprimait les tirants en croix, l’assemblage tendrait à se déformer et les pièces finiraient par prendre, les unes par rapport aux autres, des inclinaisons telles que les deux
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modes de décomposition précédents fournissent la même valeur pour la compression 3.
III. Foutre à trois amtrefiches. Fig. 110. Le plan qui représente la poutre indique le mode de répartition des forces. On commence par décomposer la force 3 P = abc en deux forces 2 et l , ou ce et en; on compose ensuite 1 avec ab = 2 P, et on décompose la résultante be suivant cf et fb, ce qui donne 3 et 4; la résultante fc de 2 et 3 fournit, par sa décomposition, en f g et gc, les forces 5 et C. Comme les deux tractions 0 et 10
Fig. 110.
doivent être égales, en menant ch parallèle il GH et égal à cg, on obtient g h — 7. En vertu de la symétrie de la pièce et des charges, l’autre partie du plan des forces n'est qne la reproduction de celle que nous venons d’indiquer.
IV. Autre disposition de poutre à trois contre fiches. Fig. 111. La travée BC a une longueur double de celle de la travée AB et la charge 12 P est supposée uniformément répartie, ce qui donne , pour les divers points d’assemblages , les forces indiquées par la fig. 111.
Dans le plan des forces, on prend abc = 5 P et on décompose cette force suivant ne et ec, ce qui donne 1 et 2; les
Fig. ni.
forces 1 et 3 P (assemblage B) donnent une résultante qui, décomposée suivant e f et fb , fournit 3 et 4 ; on obtient de même les forces 5 et 6, parallèles à FC et FG, au moyen de la résultante cf des deux forces 2 et 3; ici, la force 6 est une com-
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pression, tondis que, dans l’exemple précédent, elle représentait une traction. La composition des deux forces égales 6 et 10 donne la pression gh ==* 7, pour la eontrefichc du milieu. La disposition symétrique de la figure, par rapport il cette ligne, permet de réduire le plan des forces à la partie que nous venons de tracer.
V. Poutres armées à plusieurs contre fiches. Fig. 112. Supposons la poutre AJ partagée en huit travées égales, uniformément chargées. Dans ce cas, les charges se trouvent réparties, aux différents points d’assemblages, comme l’indique la fig. 112.
Dans le plan des forces, ae = 7 P se décompose en 1 et 2 (af et fe)\ de même la résultante h f de 1 et de a b = 2 P donne 3 et 4 {/'g et g b). La résultante ge de 2 et 3, décomposée
Fis. 112.
parallèlement à KC et KL, fournit 5 et G (g h et he). Pour les points L et C se présente une difficulté, qui n’existait pas dans les cas précédents; ou a, en effet, à décomposer, suivant trois directions données, soit la force 6, soit la résultante des forces 2 P, 4 et 5, ce qui constitue un problème indéterminé. Pour faire disparaître l’indétermination, on est donc obligé de déterminer d’abord la grandeur d’une des forces , celle de 7 , par exemple. La eontrefichc CL se trouve comprimée, suivant sa direction, par les composantes verticales de 5 et 9 et par la charge directe 2 P; les deux forces 5 et 9 sont égales, puisqu’elles sont symétriques par rapport à CL c t qu’elles supportent des pièces également chargées B K et D M. Dans le plan des forces, la ligne Ai, qui doit représenter la force 7, doit donc avoir une longueur égale à 2 P, plus deux fois la projection de 5 sur la verticale; la résultante ï e de h i et de he — G, décomposée suivant i m et me, donne les deux forces 10 et 11. En revenant au point C,
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nn peut décomposer la résultante' de 4, 5 et 2 P, parallèlement ji CL, CM et CD, ee qui, par le tracé hihc, fournit les deux forces 8 et 9. En continuant de la même manière , on détermine les autres forces, de 12 à 15, et on complète ainsi la moitié du plan des forces. Il importe de remarquer que, dans la disposition de la figure, la poutre A J se trouve également comprimée en tous ses points.
Plan des forces pour les fermes.
Les fermes fournissent de nombreux exemples de pièces armées. Dans les différentes dispositions que nous allons examiner, nous supposerons les arbalétriers soumis à une charge verticale uniformément répartie, de telle sorte que chaque travée supporte une charge proportionnelle à sa longueur.
1. Ferme simple avec arbalétriers sans contrcfichc. Fig. 113. Chaque arbalétrier porte une charge uniformément répartie 2 P; les forces extérieures agissant sur la ferme, aux points A, P et C, sont alors respectivement P, 2 P et P.
Fig. 113.
Si, dans le plan des forces, on prend a b •= P et si on mène oc et bc, parallèles à A B et à AC, ces deux lignes fournissent les forces 1 et 2; la première est une compression, la seconde une traction; la force bc, décomposée suivant les deux lignes ce et be, l’une verticale, l’autre parallèle à CD, donne les forces de traction 3 et 5. Pour achever le tracé, il suffit de composer les forces 1, 2 P et 3; la ligne de, qui ferme le polygone ecad, représente la force 4.
R cul vaux, lo Constructeur. 9
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II. Ferme avec arbalétriers munis d’une ronttr.fic.hc. Fig. 114. La disposition de cette ferme peut se déduire de la précédente, par l'addition des deux eontrefiehes CE et CF. Les deux travées A E et E B étant supposées dans le rapport de 3 à 2 , les charges qui leur correspondent sont t> P et 4 1‘ et il eu résulte
Mk- 114.
alors, pour les forces extérieures, aux différents points d’assemblage, la répartition indiquée par la figure.
Dans le plan des forces, décomposons a e = 7 P en 1 et 2, suivant les lignes ad et de, parallèles il AE et AC. Prenons ensuite la résultante des forces 1 et 5 P et décomposons la, parallèlement à Elle t E C\ nous obtenons ainsi les forces et 4, qui sont toutes les deux des compressions. La composition des forces 2, 3 et de leurs symétriques s, 7, au moyen du polygone edefg, donne cy = 5. Cette dernière force pourrait également s'obtenir, en décomposant, suivant BC et B F, la résultante des forces 4 et 4 P.
111. Autre disposition de ferme avec arbalétriers contrebutés en un seul point. Fig. 115. Cette disposition se déduit de la précédente, en supposant les eontrefiehes EC et CF placées horizontalement. On a supposé ici les deux travées A E et E H égales; la charge est donc la même pour chacune d’elles et les forces extérieures, en A et D, ont pour valeur 3 P. Cette dernière valeur, portée de « en c, dans le plan des forces, permet d’obtenir, en da et cd, les forces 1 et 2. La résultante db de 1 et 2 P donne, par sa décomposition suivant de et eb, les compressions 3 et 4. On a d’ailleurs évidemment 7 = 3 et 8 =- 2. On obtient, par conséquent, la force 5, en prenant la ligne de fermeture rf du polygone ededf ou de edf. On pourrait égale-
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ment déterminer la valeur de 5, en composant les forces 4, 6 et 2 P. Si le tirant BC se trouve supprimé, ce qui a lieu assez
Fig. 115.
fréquemment dans la pratique , l’entrait EOF, lorsqu'il n’existe aucune articulation en (', peut n’être pas soutenu, à la condition que ses dimensions soient subissantes pour empêcher la flexion; seulement, dans ce cas, les arbalétriers tendent à s’ouvrir eu II, si l’assemblage en ce point n’est pas disposé de manière à les relier solidement l’un b l’autre.
IV. l’roisième tlisjiosititm de ferme tirer une conf refiche unique sur chaque arbalétrier. Fig. 116. Dans cette ferme, le tirant du milieu «les figures précédentes se trouve remplacé par
Fig. 116.
le triangle B CD. Comme les travées AF et F B sont supposées, ici encore, de même longueur, la répartition des forces, aux divers points d’assemblage, est identique à celle de la tig. 115.
Dans le plan des forces, la décomposition de alic 3 P fournit, comme précédemment, les forces 1 et 2. Ou obtient de même, eu de et be, les forces 3 et 4 , au moyen de la résul-
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tante de l et de 2 P; la résultante ec des forces 2 et 3 donne, en r.f et ef, les forces de traction 5 et 6. I,a seconde moitié de la figure est symétrique de la première.
V. Ferme à (leux eontrefiehes pour chaque arbalétrier. Fig. 117. Cette disposition de ferme se déduit de celle de la fig. 114, en dédoublant la contrefiehc, de manière à soutenir l’arbalétrier en deux points. Dans la figure les travées, qui sont supposées égales, supportent chacune une force uniformément répartie 2 P; les forces extérieures, en A et en I), ont alors pour valeur 5 P.
Dans le plan des forces , on prend a d = 5 P, qu’on décompose suivant de et eu, parallèles à AE et AC, et on obtient ainsi les forces 1 et 2; la résultante eh de 1 et de «fi — 2 P,
Fig. 117.
par sa décomposition suivante/’ et fb, fournit 3 et 4. De même, la résultante fc des forces 4 et. 2 P donne , suivant f g et g c, les deux forces 5 et 6; pour achever le tracé de la moitié du plan, il suffit, de déterminer encore la force 7, qui peut s’obtenir par la composition de 2 P et des deux forces symétriques 6 et 8 ;
la moitié de cette force, ou , est, par suite, égale à la projection verticale de f>, diminuée de P, et elle est représentée, sur le plan, par la ligne dh.
VI. Ferme à plusieurs eontrefiehes. Fig. 118. Dans la disposition , représentée sur la figure, les eontrefiehes sont inclinées et les tirants verticaux. La charge étant supposée également répartie et égale à 2 P, pour chaque travée, les forces extérieures, en A et en J), ont pour valeur 7 P.
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Dans le plan des forces, on prend ae — nb -\-bc + cd -j- il e ■= 7 P, et on décompose cette force, parallèlement à AE et AL, ce qni donne, eu fa et cf, les forces l et 2; la décompo-
sition de la résultante fb de 1 et de ab = 2P fournit, en fg et g b, les forces 3 et 4 ; de même on obtient 5 et 6 (g h et h e), en décomposant, parallèlement à LE ci LM, la résultante ge de 2 et 3. En continuant de la même manière, ou obtient successivement les différentes forces jusqu’à la force 12 ou l d, dont la projection verticale dm, diminué de de *= P, fournit, en me, la moitié de la force 13, c’est- à -dire la moitié de la tension du tirant du milieu BC. La seconde moitié de la figure est d’ailleurs identique à la première.
VII. Fertile courbe. Fig. 119. Les fermes, du genre de
celle que représente la figure ABC H, sont fréquemment
employées pour couvrir des salles, présentant des dimensions transversales considérables et une grande hauteur; on peut les considérer comme une modification du type précédent, obtenue en remplaçant, par un polygone, les pièces droites qui forment les arbalétriers. Dans cette ferme, la partie de la charge, qui se rapporte à la toiture proprement dite, est déterminée et doit être supposée proportionnelle à la longueur des côtés, mais il n’en est évidemment plus de même pour les charges accidentelles ; ainsi la neige se répartit très inégalement et la charge qui lui correspond est évidemment beaucoup plus faible, sur les extrémités AB et G U, que sur les côtés CD et DE. Nous devrons donc laisser indéterminées les forces Px, Pt, P3, qui sont appliquées aux sommets B, C, D, E, F, G et auxquelles doivent faire
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équilibre les réactions Q des appuis A et R, de telle sorte qu’on a (J = I\ + À + Pa-
Dans le plan des forces, a b P,, bc=Pt, cd=Pa et, par suite, la décomposition de ad, parallèlement -à A R
et AJ, donne, en en et de, les forces 1 et 2; de même, la résultante de l et de P, fournit, suivant ef et fb, les forces 3 et 4; de la connaissance de 2 et 3 on déduit facilement 5 et fi (gf et dg). La résultante ge des trois forces 4, 5 et Pt, par sa décomposition suivant deux directions parallèles à CK et CD, donne 7 et 8. On continue ainsi jusqu’à ce qu’on arrive, en kd, à la force 12, qui complète la première moitié du plan des forces. Les pièces KL, DL, EL et ML travaillent toutes par traction.
Plan des forces d’une ferme, en tenant compte de la pression du vent.
I/orsqu’on veut établir, avec une certaine précision, des fermes d’une grande portée, il convient de tenir compte, non seulement des charges, résultant du poids de la toiture elle même et de celui de la neige, mais encore de l’action du vent, laquelle, dans certains cas, est loin d’être négligeable.
Pour montrer, par un exemple, comment on peut appliquer la graphostatique à la solution de ce problème, reprenons la
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que sur l’une des laces de la toiture, A B. Soit W la résultante des actions du vent, dirigée normalement à AB, et P la charge verticale totale sur cette même face; la composition des deux forces Pet If donne une résultante, dirigée suivant FS et dont la grandeur est représentée, sur le plan des forces, par CC\. L’ autre arbalétrier BD est soumis uniquement à la force verticale P, appliquée à son point milieu J.
Si on prolonge la direction de cette force verticale jusqu’à sa rencontre avec la résultante précédente, le point d'intersection S appartient à la résultante de toutes les forces qui agissent sur la toiture. Si, dans le plan des forces, on prend c, « =- P, la ligne uc représente cette résultante; la ligne ST, menée par le
ferme de la fig. Ils et supposons cette ferme soumise , en dehors des forces verticales, à la pression W du vent (fig. 120).
Nous avons à déterminer d’abord les forces <J, et aux points A et D, en supposant que la pression du vent ne s’exerce
Fig. 120.
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point S, parallèlement à ac, donne donc sa direction sur le trace de la ferme. Pour déterminer maintenant les forées y, et Qlt reportons-nous aux considérations du § 34; nous avons vu que, dans le cas où on a, comme inconnues, deux forces, qui doivent satisfaire à la condition de fermer le polygone, il est nécessaire d’avoir pour ces deux forces au moins deux données. Or, ici nous possédons des éléments suffisants pour déterminer les directions de Q, et
La pression du vent donne lieu à une poussée horizontale, qui doit être détmite par la résistance des appuis (murs ou poteaux). On aura à examiner, dans chaque cas particulier, si ces deux appuis sont susceptibles de se déplacer horizontalement de la même quantité ou si, au contraire, leurs déplacements doivent être différents; dans ce dernier cas, la poussée devra être répartie proportionnellement à ces déplacements. Cela fait, au point d’intersection de ST et de AD, on décompose ac, suivant la verticale et l’horizontale, puis on détermine (d’après le § 39) les composantes de la première force pour les deux appuis; on compose ensuite ecs forces avec celles qui proviennent des actions horizontales.
11 arrive fréquemment que l’un des appuis ne soit pas susceptible d’éprouver un déplacement horizontal; c’est ce qui se présente notamment, lorsque l’extrémité d’une ferme repose sur une colonne ou un pilier isolé; dans ce cas, tout le déplacement horizontal doit se reporter sur l’autre appui, qu’il convient de renforcer en conséquence. C’est ainsi, par exemple, que sont établies la plupart des halles de chemins de fer, dans lesquelles on suppose (pie l’appui D ne peut offrir de résistance que dans la direction de la verticale. Cette hypothèse permet de déterminer la direction de l’autre force.
.Si, en effet, on prolonge la verticale de D, jusqu'à sa rencontre avec S T, et qu’on joigne le point d’intersection au point A, on obtiendra la direction de la force appliquée à ce point A. Cette force et celle du point D ne représentent pas toutes les forces extérieures qui agissent aux points d’appui; il faut leur joindre les composantes qui proviennent de la charge de la toiture. Pour déterminer ces inconnues, décomposons la résultante de P et de W sur les divers points d’assemblage de AB et la force P sur ceux de BD. Nous obtiendrons ainsi la force P,, pour le point A, et P,, pour les autres points E, F et G.
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successivement toutes les autres forces, jusqu’à la tension du tirant BC, pour laquelle on obtient rs - 13, le point s étant l’intersection de la verticale rs avec la ligne hs, menée par le point h, parallèlement à BD. On trouvera ensuite sans peine
les forces 15, lt> 25 de la seconde moitié de la ferme. 11
est d'ailleurs facile de reconnaître, sur le plan des forces, que
Au point B agit la force P3, aux points II, J et K la force
Pt *= et enfin, au point I), la force verticale P6 = •
Dans le plan îles forces, nous devrons donc faire cd - P, , de = ef = fg = P,, g h = Ps, h i — ik — kl =— P4, / a — P5 et nous obtiendrons finalement les lignes bl et bd, qui représentent, la première la réaction Qt, en D, et la seconde la réaction V,, en A. La détermination des forces partielles, agissant aux différents points d’assemblage, est maintenant facile. La décomposition de bd = Qt, parallèlement à A E et AL, donne, en bm et md, les forces 2 et l ; de la même manière on déterminera
Fig. 121.
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les pièces symétriquement placées ne sont pas soumises aux mêmes efforts.
La détermination des forces partielles peut également s'effectuer, en commençant par la force 25, qui serait donnée par le triangle xbl, et, comme on doit évidemment retomber ainsi, pour les forces, sur les valeurs précédemment trouvées, cette seconde opération constitue une vérification de la première. Le point x étant déterminé par l’intersection des lignes lu et Ix, qu’on peut tracer dès le début, on se trouve avoir une vérification immédiate de l’exactitude du premier tracé en ce que la dernière ligne de lu construction tex, menée parallèlement à K O , doit passer par ce point x. Pratiquement, pour obtenir cette vérification, c’est-à-dire pour que le dernier triangle se ferme, il faut que. le traeé ait été effectué avec le plus grand soin.
8i l’on compare les forces données par le tracé de la fig. 121 avec celles de la fig. 118 (établie à la même échelle), on voit que l’influence de la pression du vent est loin d’être négligeable. Du reste, pour achever complètement l’étude de la charpente précédente, il y aurait lieu d'effectuer un second tracé, en supposant l’action du vent s'exerçant sur la face BD.
Plan des forces pour une pièce en treillis, libre à une de ses extrémités.
ls>s pièces en treillis, en fer ou en fonte, trouvent un assez grand nombre d’applications dans la construction des machines; on en fait usage pour les balanciers, les bras de grues, etc. Nous allons indiquer, sur quelques exemples, le mode de calcul de ce genre de pièces.
I. Support en treillis formé de pièces droites. Fig. 122. Considérons une pièce, fixée à l’une de ses extrémités, en B et C, et supportant à l’autre, en A, une force P, perpendiculaire à un axe, par rapport auquel nous supposerons la pièce symétrique. Le diagramme des forces peut s’établir de la maniéré suivante : on prend a b = P et on décompose cette ligne suivant les directions des pièces 1 et 2; «c et fcc représentent alors les forces l et 2. Chacune de ces forces se décompose à son tour en deux autres, 1 en 3 et 4, 2 en 5 et 6, à l'aide des triangles
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bec et a de. Pour obtenir la résultante des forces 3 et 5, il suffit de reporter 5 =- de suivant fe\ la ligne f'b est la résnl- Fig. 122. Fig. 123.
tante cherchée qui, par sa décomposition, donne les forces 7 et 8. En continuant à opérer de la même manière, le tracé obtenu est symétrique par rapport à l’axe g c; on peut donc, à la rigueur, se contenter d'une seule moitié. Les lignes ga et gb, qu’on obtient, en dernier lieu, comme résultantes de lü et 17, puis de 18 et l‘J, peuvent être considérées comme représentant les forces extérieures (pii, appliquées en B et C, suffiraient pour assurer la fixation de la pièce en ces points, dans l’hypothèse où on se trouverait avoir toute liberté pour le choix des directions de ces forces extérieures.
II. Support chargé en deux ponds. Fig. 124. La pièce, qui est fixée aux points B et C , est soumise, en A et en T), à deux forces verticales, 1\ et P,, dirigées en sens inverse, comme l’indiquent les flèches; elle est limitée par deux lignes polygonales AB c. t AC. Pour toutes les forces, depuis 1 jusqu’à 13, le tracé s’effectue comme pour le cas précédent. En D, les deux pièces, qui se croisent, sont supposées reliées d’une manière inva-
Fig. 124.
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riiible, de telle sorte que la force P, puisse agir sur 15 et 16; cil même temps (pie la force P*, agissent, au point d’assemblage J), les forces 12 et 13. Si doue, au tracé 13 — 12, on ajoute, en d, la force J\, la distance comprise entre l’extrémité de cette force et l'origine de 13 représentera la résultante des trois forces 13, 1 2 et P, , résultante qu’on peut remplacer par les deux composantes 15 et 16. En continuant de la meme manière, on obtient successivement les autres forces jusqu’à 20, puis enfin, en bf et en, les forces extérieures et Qt, qui font équilibre à P, et Pt.
111. Pièce en treillis pour bras de grue. Fig. 125. On fait souvent usage de pièces courbes de ce genre pour les grues d’une grande puissance. En ./ et I) agissent les forces P, et 1\ ; en B doit être appliquée une force extérieure Q,, dirigée horizontalement, et en C une autre force extérieure Qa , dont la direction est à déterminer. A l’aide du plan des forces, il est facile de trouver les valeurs des actions tant intérieures qu’extérieures. Pour ees dernières, ' on doit d’abord commencer par
Fig. 125. Fig. 126.
des forces, le triangle abc donne ac pour résultante de P, et
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de P, et la ligne EF, menée par le point E parallèlement à ne, est la direction de cette résultante; si maintenant on prend le point d’intersection G de cette ligne et de la force Q, prolongée, et qu’on le joigne au point C, la ligne CG représentera la direction de la force Qt. En construisant, à l’aide de cette direction et de celle de Q, , le triangle a de, on obtient immédiatement e.d — Qt et da = Qg. — Cela posé, la décomposition de P ■=-- « h nous donne les forces 1 et 2 ; remplaçons cette dernière par ses composantes 3 et 4, prenons la résultante de 3 et 1 et décomposons la en 5 et C. En continuant, on arrive à déterminer les forces 8 et 9, dont la résultante fournit, par sa décomposition, les forces 11 et 12. On ajoute ensuite la force P, aux forces lu et 11 et on remplace leur résultante par 13 et 14. Dans notre figure, la force 11 aurait dû également être appliquée en e, mais le tracé aurait manqué de netteté, par suite du trop grand rapprochement des lignes 12 et 2; c’est pour ce motif que nous avions appliqué primitivement la force 1 1 en a,; nous pouvons maintenant, sans inconvénient, la reporter, dans sa position véritable, en ef, et construire le polygone 11 — 10 — F„ dont la ligne de fermeture, ef, peut se décomposer pour donner 13 et 14. Les forces 15 et lfi se déduisent de la résultante de 13 et 12, et enfin la force 17 s’obtient, en joignant le point d au point d’intersection de 15 et de 16, attendu que if> et 17 doivent avoir pour résultante Qt ■= ad. Si le tracé a été fait avec soin, la ligne 17, dans le plan des forces, doit se trouver parallèle à TtC\ on a donc ainsi un moyen précieux de contrôler l’exactitude du tracé.
Observations et conclusions.
Après la série d'applications du calcul graphique et de la graphostatique, que nous venons de donner, et qui ont une grande importance pour le but que nous nous sommes proposé dans cet ouvrage, il nous reste à insister particulièrement sur le soin et l’exactitude qu'il convient d’apporter dans les tracés. Le débutant devra bien se garder de surcharger scs dessins de lettres et de nombres ou, pour mieux dire, il devra en inscrire le moins possible; dans tous les cas, les inscriptions indispensables pour la
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clarté du tracé devront se faire avec un crayon tin. Des crayons bien taillés, de duretés différentes, une bonne planchette, des équerres et des règles d’une grande précision, un bon compas et une règle bien divisée, une feuille de papier bien collée, sont autant d’éléments accessoires de succès, qu’il importe de ne uégliger dans aucun cas. La solution rapide et sflre des problèmes exige une certaine habitude, qu’il est d’ailleurs facile d’acquérir, en ayant soin, dans les tracés qu’on exécute, de 11e pas perdre de vue, un seul instant, le but à atteindre et de chercher constamment à bien se rendre compte des diverses constructions auxiliaires. Kn suivant cette voie, on arrive rapidement à des résultats qui, à l’avantage de l’exactitude, joignent celui d'être présentés sous la forme la plus satisfaisante, celle de tracés qui parlent aux yeux et qui , au moyen de quelques lignes, remplacent toute une série de calciils longs et pénibles.
CONSTRUCTION DES ÉLÉMENTS DE MACHINES
Remarques préliminaires.
Ou comprend, sous le nom d’éléments de machines, les pièces isolées ou les groupes de pièces simples, qui se rencontrent et se répètent , dans toutes les machines , eu nombre plus ou moins considérable. La série de ces pièces n’est pas trèsétenduc, bien qu’à la rigueur on ne puisse guère la limiter d’une manière absolue; suivant toute vraisemblance, elle devra s’accroître progressivement, à mesure qu’on appliquera les connaissances théoriques à l’étude d’un plus grand nombre de machines. Il est probable qu’on arrivera ainsi à trouver, dans la composition de ces machines, des pièces élémentaires nouvelles, pour rétablissement desquelles la théorie devra fournir des indications. Dans ce qui va suivre, nous nous bornerons à l'étude des pièces de machines qu’on considère généralement partout comme pièces élémentaires.
Dans les deux premières parties de cet ouvrage, nos formules ont été établies d’une manière tout -à -fait générale, tandisqu’iei nous devons adopter des unités de mesures. Les dimensions linéaires et les poids seront rapportés au millimètre et au kilogramme, sauf quelques cas particuliers, où nous aurons soin de désigner les nouvelles unités. Des tables, placées à la tin
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du volume, permettront d’ailleurs d’opérer facilement la transformation en mesures étrangères. Les vitesses seront exprimées en mètres, avec la seconde comme unité de temps. Les nombres de tours seront évalués par minute. Comme mesure du travail, nous adopterons ponr unité le kilogrammètre , en nous réservant de recourir, pour l’évaluation des travaux considérables, au cheval de 75 kilogrammètres.
Boulons et assemblages à boulons.
Règles de Whitworth.
Les assemblages par boulons sont principalement employés pour relier entre elles les différentes parties des machines. Les boulons de fixation ont généralement un filet triangulaire et ce n’est guère que pour les grandes dimensions qu'on a recours au filet carré. Pour les premiers, et quand il s’agit de boulons d’une force moyenne, l’inclinaison, la profondeur et la tonne du filet se déterminent presque toujours d’après les règles de Whitworth, que nous reproduisons ici, en les adaptant, aussi exactement que possible, au système métrique.
Kg. 127. Si on désigne (fig. 127) par
[ d \V d le diamètre extérieur «lu filet, rf, le diamètre du noyau du filet,
“* s la hauteur du pas, j_t on doit prendre:
IdM It1» 8=1 + 0,08 d . . . (29).
•■I-tS--* feMg® Les filets sont fonnés par une série
de triangles isocèles, dont la base est égale à s et l’angle au sommet de 55°, ce qui donne ponr la hauteur t„ =0,96 s; 4 à l’intérieur et à l’extérieur les angles
vifs sont arrondis, sur une longueur égale à Ve fo> de telle sorte que la profondeur réelle du filet / est:
Vo = 0,64 s (30)
et le diamètre du noyau:
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Diamètres des boulons, écrous, tètes de boulons.
Le diamètre des boulons se détermine très-souvent au sentiment. l’our une force P, agissant dans la direction de l’axe du filet, on doit prendre (Morin):
P = 2.2 dx * I
dx = 0,67 VP )
Les écrous présentent généralement la forme hexagonale; ceux à quatre pans se rencontrent plus rarement et ce n'est qu’exceptionellement qu’on en emploie de cylindriques. Nous nous bornerons ici à donner les régies relatives il l'établissement des écrous à six pans.
Leur hauteur est ordinairement égale au diamètre d du filet, afin que la pression, par unité de surface, sur le filet, reste comprise entre Ok,5 et lk. Pour le diamètre du cercle circonscrit il l’hexagone, ou au carré, qui délimite les faces de l’écrou, on prend généralement,
pour les écrous travaillés:
pour les écrous qui doivent rester bruts:
2), = 7 + 1 - 45rf (34)
Dans les écrous travaillés, la surface supérieure est ordinairement arrondie suivant un cône, dont le diamètre à la base est D et l’angle, à la même base, 30° (fig. 128), ou encore suivant une sphère Fig. 128. Fig. 120. Fig. 130.
dont le rayon est égal il 6/s 2) (fig. 129). Dans les écrous qui doivent rester bruts, ou se borne il abattre les angles vifs, eu haut
Rouleaux, le C'oustructeur. 10
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et en bas, suivant la surface conique définie précédemment (fig. 130). Sur la face inférieure des écrous travaillés, les angles ne sont abattus que d'une manière insensible. La disposition sphérique, très facile à réaliser, surtout pour les écrous à six pans, doit être adoptée, de préférence il l'autre.
La rondelle de serrage doit avoir, pour diamètre, U — 4 , I)
on 4/s />, et, pour épaisseur, u — Le bord supérieur est
abattu ou creusé en quart de rond.
Les têtes de boulons sont habituellement terminées par une surface plane et sont à quatre ou à six pans; travaillées ou brutes, elles ont, pour diamètre circonscrit, 1) 5 -f 1,4 <1 et, pour
hauteur, h =- u,7 <!. C'est d’après ces données qu’ont été calculées les valeurs du tableau suivant
Tableau des dimensions des boulons il filets triangulaire.
Kig. 131.
Dans ce tableau on a représenté par le diamètre extérieur du filet, le diamètre du noyau du filet, le nombre de pas sur une longueur de 10""", le diamètre du cercle «MMnscrit :'i l'hexagone on au carré, pour un écrou travaillé, la même dimension, pour un écrou laissé brut,
et l\ les diamètres de la rondelle de serrage finie et brute, l’épaisseur de cette rondelle, la hauteur de la tête du boulon, la charge, agissant dans la direction de l’axe du filet,
le diamètre, en ponces anglais, du boulon qui, dans l'échelle de Whitworth, se rapproche le plus de il,
le nombre de pas correspondant, par pouce anglais.
Exemple. Pour un boulon , destiné à supporter une traction de J 20(1* , on doit , d'après la table , prendre le n" !t; on a alors, pottr le diamètre, d r—
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S?1"" et, pour te pim , p ~ •% ; l'écrou, eu supposant qu'ü doive rester brut, doit avoir, comme diamètre, I?"“m et, comme hauteur, 57““; les dimensions analogues sont, pour la tête, 47 et lSmm, pour la rondelle de serrage, 6 3“ et 5™“.
i ts
Filet
Ecrou
Rondelle
Tête
Charge
Wbitvvorth
Ux
pull
brut
polie
brute
tiw 1
if < i
5, il
Via
Vf
ar
IV
VU
20,fî
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tiO
Remarque. Il est évident qn’on pourrait adopter, pour l'exécution des écrous et des tètes, des proportions différentes de celles que nous avons admises; mais le choix d'un système unique de dimensions, une fois arrêté pour une nsinc, il est essentiel de ne plus s'en écarter et de l'appliquer rigoureusement pour toutes les pièces. On trouvera au § 69 un procédé pratique qui se rapporte à ce sujet.
Règles de Sellers pour les tIs,
L'américain Sellera a fait connaître, il y a quelques années, un système tic nombres proportionnels pour l'établissement des
lu*
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boulons de fixation (1). Ce système, dont l’usage s’est répandu rapidement en Amérique, présente sur celui de Whitworth quelques avantages et mérite, par cela même, d’attirer l'attention des constructeurs. La méthode de Sellcrs, comme celle de Whitworth, détermine l’inclinaison, la profondeur et la forme du filet; elle donne, en outre, l’épaisseur des écrous à six ou à quatre pans. D’après Sellera, en conservant les notations du § 56 et eu rapportant toutes les mesures au pouce anglais, on doit prendre (fig. 132): s = u, 24 \'d + 0,625 — 0,175 . . . (35).
Fig. 132. La section de chaque filet est un
j" d — triangle équilatéral; l’angle au sommet
est donc de 60° et la hauteur t0 0,866 s. A l’intérieur et à l’extérieur des filets, les angles vifs sont remplacés par des parties planes, menées à. une distance égale à llltl 0, de telle sorte que la profondeur des filets / est, en réalité:
Vo = 0,65 s . . (36).
Le diamètre du noyau est alors:
d, — d— 0,312 Vd + 0,626 +0,22 7 (37).
l’our le diamètre minimum de l’écrou {à six ou il quatre pans), .Sellcrs prend:
La machine à tailler les vis, établie par Sellera, permet d’obtenir, au moyen d'organes auxiliaires convenables, toutes les vis de son échelle et avec une telle précision qu’elles peuvent être employées, comme tarauds, pour la fabrication de leurs écrous. Il est plus difficile d'arriver à des dispositifs analogues, offrant la même précision, pour les filets de Whitworth, en raison notamment de lu forme arrondie de ces filets. C’est pour ce motif que les vis de Whitworth, provenant de fabriques différentes, ne sont pas toujours identiques.
En rapportant les dimensions au millimètre, les formules précédentes deviennent :
(1) Franklin. Institut.'. Avril 1864. !>•» formules que nous donnons
ici ont été légèrement modifiées, pour faciliter leur comparaison avec celles que nous avons indiquées précédemment
ÉCHELLE DE PROPORTION POUR LES ÉCROUS
s =. 1,208 yrf 4- 16 — 4,43 ]
dt = d — 1,57 y'rf + 16 + 5,75 > • • (39).
D = 3,17 + 1,5 rf I
Lorsqu’on fait usage de l’échelle métrique, les nombres donnes par ees formules peuvent être légèrement arrondis sans inconvénients.
Pour d = 20 84
la formule (29) donne s — 2,6 7,72
et la formule (39) s = 2,8 7,65
ce qui montre que les inclinaisons de l’échelle de YVhitworth différent très-peu de celles de Sellera.
Échelle de proportion pour les écrous.
Dans les usines de eonstruction , où l’on a à exécuter des écrous d’une manière régulière et en grand nombre, il convient, pour prévenir les variations dans les dimensions et éviter des répétitions inutiles, de dessiner, une fois pour tontes, la série des écrous de toutes les grandeurs usuelles. Si, comme on a l’habitude de le faire dans un grand nombre d’usines, un exemplaire de ees tracés -types reste à l’atelier et un autre au bureau de dessins, on arrive sans peine à obtenir une grande régularité et une grande exactitude dans cette fabrication, qui, malgré son peu d’étendue, joue un rôle si important dans la construction des machines. Ces tracés, qui reproduisent, sous une forme sensible, les dimensions des tableaux précédents, doivent, surtout pour le bureau de dessins, être tous réunis en une figure unique. La fig. 133 représente un tracé de ce genre, qui constitue ce qu’on peut appeler une échelle de proportion. Dans cette figure, qui se rapporte au cas des écrous travaillés, chacune des lignes transversales I, II, III ... fournit les dimensions des différentes parties de l’écrou, correspondant an boulon, dont le diamètre est compris , sur cette transversale , entre les lignes 0 — 1 et 0 — 2.
Pour obtenir un tracé de ce genre, on commence par dessiner l’écrou correspondant au plus grand diamètre de boulon d, dont on puisse avoir A faire usage; on se sert d’ailleurs, à cet effet, des nombres proportionnels , indiqués dans les paragraphes précédents. Cela fait, on reporte toutes les dimensions sur une ligne
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A B , perpendiculaire à l’axe du boulon, et on joint les points 1 et 2, qui correspondent au diamètre d du boulon, à un point quelconque 0, pris sur le prolongement de la ligne d’axe. On mène ensuite, parallèlement à AB, les lignes I, II, III ..., à des distances telles que les longueurs de ces lignes, comprises entre les rayons 0 1 et 02, représentent les divers diamètres de boulons, pour lesquels on veut établir la série des écrous, et, en même temps, les hauteurs de ces écrous. Toutes les autres
Fig. m
dimensions sont exprimées en fonction de l’unité P=5 + 1.4iZ et lui sont directement proportionnelles; elles sont donc toutes nnlles, quand D est luimême nul, c’est - 1\ - dire quand on a 5 1 . 4 d = 0 , d'oii on tire <i —
-> — 3“”, 6. Si donc on prolonge,
au delà du point 0, les rayons 1 O et 2 0, jusqu’aux points p et q , de telle sorte que la longueur p q , parallèle h AB, soit précisément égale à 3°“”, 6, le point de rencontre P de cette ligne pq avec l’axe donne le point qui, dans le système de coorû/ données adopté, correspond à J) = 0.
Si maintenant on mène les rayons P- 3, P- 4, P- 5...., ces lignes déterminent, sur chacune des
lignes transversales I, II, LII , les dimensions de l'écrou
pour le boulon dont le diamètre extérieur est représenté sur cette même transversale. Ou peut ainsi relever, sur ec tracé, toutes les dimensions d’un écrou, même les moins importantes, comme, par exemple , l’épaisseur de la rondelle 7 - 9 , son chanfrein extérieur etc. — La distance 5-— 6 représente la longueur du côté de l'hexagone, et 3 — 10 la longueur ab' = ab du rayon de courbnrc de la surface sphérique, qui termine l’écrou à sa partie supérieure.
Les échelles de proportion de cette espèce sont, comme on le voit, faciles à établir. On peut en construire d’analogues pour les écrous qui doivent rester bruts, et même pour d’autres pièces qui se rattachent aux boulons, comme par exemple, les plaques d’ancrage (tig. 117). Les tracés de ce genre présentent
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une utilité incontestable, toutes les lois que les dimensions doivent être déterminées par des nombres proportionnels. Aussi, dans le cours de cet ouvrage, indiquerons - nous souvent, au moins comme exemples, des tracés d’échelles pour certains organes de machines. Parmi les pièces élémentaires, auxquelles se prêtent très- bien les échelles de proportion, nous pouvons citer particulièrement les paliers. Dans les usines où on les a adoptées , les modeleurs arrivent rapidement ii exécuter, à l’aide de ces échelles, tous les numéros d’une série. En résumé, l’échelle graphique est un des moyens accessoires dont le constructeur peut se servir avec avantage, pour réduire le temps qu’absorbent ordinairement les détails et réserver, par suite, son activité pour les pièces, de forme nouvelle, dont l’exécution présente des difficultés.
Poids des écrous, des rondelles et des tètes de boulons,
calculés d'après les dimensions du tableau du § 55.
Ecran
Rondelle
Tête §
Ecrou
Rondelle
Tête
poil
h rut
pu Ile
brute
poli
brut
polio
brute
: io
Dans l’évaluation des poids de ce tableau, pour les écrous, on a négligé les «des des filets et les arrondissements des angles; ces poids sont donc légèrement forcés. Les poids des boulons eux -mêmes sont donnés par la table du paragraphe suivant; la longueur du boulon doit s’évaluer, en prenant la distance comprise entre la tête et l’extrémité des filets.
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Exemple. 100 boulons de 21mm de diamètre et de 200am de longueur, avec leurs écrous et lettre rondelles bruts, ont, diaprés les tables (§§ 60 et 61), un poids de
100 ■ 2,00 ■ 0)169 + 100 ( 0,117 + 0,046 + 0,134) = 53,8 + 32,7 = 86*, 5, ce qui donne, pour clutquc boulon complet, OèfiS: 5. En sujposant l'écrou poli, ainsi que la rondelle, ce dernier poids devrait être diminué de OJ.47 -|- 0,046 —0,107 — Oft36 = (E,05.
Poids des barres de fer rond.
Les poids, consignés dans la table suivante, ont été calculés par la formule G = 100- ^dLO, 00000779=0, 00061 1825d*,
dans laquelle on a admis 7,79 pour le poids spécifique, du fer forgé. I>a table a d’ailleurs été étendue assez loin, ponr qu’elle puisse servir au calcul des poids des grosses pièces cylindriques, des arbres de transmissions, etc. Le poids d’une pièce cylindrique en fonte peut se déduire de celui de la pièce en fer, de mêmes dimensions, en multipliant ce dernier par 0,93; pour le bronze, le coefficient A adopter est 1,092. Si on a à évaluer des pièces de diamètres supérieurs A ceux de la table, il sera toujours possible , par un simple déplacement de virgule , d'obtenir, au moins approximativement, le poids de ces pièces.
Exemple. Un arbre en fer forgé, de 3m de longueur et de 485mm de diamètre, pèse approximativement (colonne 4, jntge 153, lignes 23 et 24)
30 ■ U1à'pi6'9- = 30 ■ 143,95, soit 4319k.
Le même arbre, exécuté en fonte, pèserait 0,93-4319 4017*. Un
cylindre en bronze, de 500mm de longueur et 50mm île diamètre, a (col. 4, ligne 25) un poids de 1,092-5- 1,53 = Hk, 35. Un fil de fer, de lmm de diamètre, a, pour une longueur de 100 m (colonne 2, ligne 1) , un jtoidx de 1000 ■ 0,0006 = 0 *,6.
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Table des poids des barres de fer rond de 100“" de lonçucnr.
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Table des poids des barres de fer rond de 100 de longueur.
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Types UlTors île boulons île fixation.
Tour les têtes «le boulons, au lieu clos formes à quatre ou à six pans, on a recours, dans certaines circonstances, aux dispositions spéciales, représentées par les tig. 134 à 138.
Fig. 1:44. Fig. 135. Fig. 136. Fig. 137. Fig. 138.
Dans les deux dernières, les têtes sont fraisées ; dans toutes, le boulon est muni d’une partie saillante (ergot), destinée à l'empêcher de tourner, quand on agit sur l’écrou.
Les figures suivantes représentent une série de modifications, plus radicales encore, dans la forme des têtes de boulons. Dans la fig. 130, la tête a la forme d’une ancre et s'introduit latéralement dans une des pièces à relier; souvent aussi on donne à cette tête une forme ronde (pointilléc sur la figure), de manière ti pouvoir la noyer plus facilement.
Fig. 141. Fig. 142. Fig. 143.
Fig. 139. Fig. 140.
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La fig. 140 représente un boulon à oreilles, qu’on trouve fréquemment employé pour les boites à étoupes. Dans les fig. 141 il 143, la tête, qui a la forme d’une ancre, s’introduit à travers une ouverture allongée, ménagée dans les pièces à relier; on la fait eusuite porter sur les parties pleines de la pièce inférieure, en la faisant tourner de !)0#. Ces trois types, comine les précédents, sont munis de saillies «l’arrêt, qui ont pour but de permettre le serrage de l’écrou; dans la tig. 143, la tête elle -même est disposée de manière A remplir cette fonction. Iats deux derniers modes de fixation sont d'une grande utilité dans la pratique et on les trouve fréquemment employés, surtout pour la fixation des plaques de paliers (voir plus loin).
La fig. 144 représente une disposition de boulon de fondation, avec une tête à ancre, qui vient se serrer contre une plaque en fonte. Ici encore le boulon s’engage par la partie supérieure, pour venir prendre ensuite sa position définitive, par une rotation de 90 #.
Fig. 144.
Fig. 145.
Dans le cas d’une fondation en maçonnerie, on commence par percer un trou dans la pierre, pour le passage du boulon, et ou place, à la partie inférieure, une pièce en fonte, convenablement disposée pour recevoir la tête. Cette disposition offre, dans certains cas, des avantages très- réels; elle permet, en effet, de retirer le boulon à un moment quelconque et dispense de ménager,
TYPES DE BOULONS DE FIXATION
dans le massif, les caniveaux qui sont indispcusables daus le cas des boulons de fixation à clavettes (fig. 147).
La tig. 145 représente un boulon à crochet; la partie carrée, qui se trouve au dessous du crochet, empêche la tête de tourner, lorsqu’on serre l’écrou. Ce type de boulon convient très -bien pour la fixation des paliers et celle des pièces de fermes en fer dans les bâtiments.
Dans certains cas, il est difficile, ou même impossible, d’employer des boulons avec une tête; on peut alors recourir à l’une des dispositions suivantes. La tig. 146 représente un boulon de scellement, terminé par une partie â faces inclinées et â section carrée, qui s’engage dans un massif eu pierre et qu’on fixe ensuite, en coulant du plomb, dans le vide existant entre le fer et la pierre.
La fig. 147 représente un boulon de fondation à clavette, avec contreplaqué en foute.
Fig. 146.
Fig. 117.
Dans les fig. 148 et 149 la tête est remplacée par des * clavettes, l’une qui traverse le boulon, l'autre qui le serre latéralement. Ces deux figures indiquent, eu même temps, deux
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modes de représentation, à petite échelle, des écrous de boulons; le premier, qui est le plus simple (fi g. 1 18), convient spécialement pour les petits dessins. Ces deux tracés supposent, d'ailleurs, les écrous établis d’après les types des tig. 125 à 131.
Les fig. 150 et 151 représentent des boulons tiletés, s’engageant directement dans le métal d'une des pièces à relier; le serrage de la seconde pièce s’eftcctue au moyen d’un écrou.
Dans la tig. 152, les pièces sont reliées, l'une à l’autre, par une simple vis à tête; dans les vis de ce genre, de faibles dimensions, la tête, qui est cylindrique ou en forme de champignon, porte une rainure dans laquelle s’engage un tournevis; on les désigne alors sous le nom de vis à tête fendue.
Fig. 148. Fig. 145. Fig. 150. Fig. 151. Fig. 152.
La Itig. 153 donne le mode d'assemblage de trois pièces, au moyen d’un boulon, terminé par deux parties tiletées et muni, en un point intermédiaire, d’une partie saillante, logée dans la pièce comprise entre les deux autres; la partie saillante a souvent
Fig. 153. Fig. 154.
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une section carrée, mais on emploie, de préférence, la forme circulaire pour les piêees d’une exécution soignée.
La fig. 1 54 est une entretoise, destinée à relier deux pièces, dont l’écartement doit être maintenu invariable.
Clefs à écrous.
Four saisir et faire tourner les écrous ou les têtes de boulons, on fait usage de leviers d’une forme spéciale, qu'on désigne sous le nom de clefs. Les clefs simples, que représente la fig. 155 et qui sout destiuées à iigir sur des écrous ou des têtes
à quatre on à six pans, se composent d’une partie creuse, en forme de fourche, terminée par une tige à faces planes ou à section circulaire; cette dernière tonne est employée de préférence pour les clefs qui doivent être fréquemment maniées. La figure indique les dimensions qu’il convient de donner aux différentes parties, en les rapportant au diamètre f) — 5 -f 1,4 il de l'écrou. Les
Fig. 155.
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clefs doubles portent une mâchoire à chaque extrémité. Lorsqu’on dispose d’un espace restreint pour le mouvement de la tige, on fait usage d’une clef, dont les mâchoires sont inclinées, sur la ligne qui joint leurs centres, d’ttn angle égal à la moitié «le l’angle au centre du polygone, qui constitue le profil de l’écrou; cette inclinaison est, par suite, de 30®, pour les écrous à six pans, et de 45°, pour ceux à quatre pans. Les clefs de ce genre, qu’on désigne aussi sous le nom de clefs en S, présentent cet avantage «lu’eu faisant alternativement usage des deux mâchoires, de manière â faire tourner chaque fois l’écrou de la moitié de l’angle du polygone, soit de 30°, comme dans notre figure, la tige de la clef, au commencement de chaque douzième de tour, se retrouve exactement dans la même position. Il en résulte que les deux mâchoires doivent être symétriquement placées par rapport à cette tige. A cet effet, du point milieu M de la longueur de la clef, avec un rayon égal à la moitié de la largeur de la tige, on décrit un cercle, auquel on mène des tangentes parallèles, qui déterminent les faces de cette tige, l’our la construction des clefs, comme pour celle des écrous, nous ne saurions trop recommander l’emploi d’échelles de proportions, établies d’après les indications «le la fig. 155.
Boulons de sûreté.
Les boulons de fixation , établis d’après les règles «pie nous avons iniliquées précédemment ou d'autres analogues, présentent une inclinaison de filet assez faible (4° '/a pour d = 6"", 1 0 */3 pour d = 75*"“) pour que la pression, qui s'exerce suivant l'axe, ne soit pas capable de vaincre la résistance du frottement et d’amener, par suite, le desserrage de l’écrou. Toutefois, dans certains cas exceptionnels, il peut arriver que, sous l’action d’ébranlements et «1e chocs continuels, l’écrou finisse par prendre un certain jeu et que, par suite, la sécurité de l’assemblage se trouve fortement compromise. L’et effet est encore bien plus à redouter, lorsque le boulon n’a pas été serré complètement à tond, mais simplement d’une manière modérée, comme cela a lieu daus le cas où le boulon a surtout pour but d’assurer une position déterminée à l’une des pièces à relier, dans les fixations de paliers, par exemple.
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Cette insécurité, que présente le mode ordinaire de boulonnage et qui est déjà sensible pour les machines à vapeur fixes, offre encore de plus graves inconvénients dans les locomotives et les machines de vaisseaux, principalement dans les navires de guerre, par suite du recul des canons. Dans tous les cas de ce genre, on munit les boulons de dispositifs de sûreté, dont nous allons donner quelques exemples.
lie contre -écrou (tig. 156) constitue un des modes les plus anciens et les plus employés. Les deux écrous se terminent pur des surfaces planes parfaitement dressées, de manière à s'appliquer exactement l’une contre l’autre. Quelques constructeurs croient devoir, pour motif de résistance, placer le contre- écrou au dessous de l’écrou principal; mais cette disposition n’a, en réalité, aucune utilité, car, au point de vue de la résistance des filets, il suffirait de donner à cet écrou une hauteur égale à ^ , c’est-à-dire
le tiers de celle qu’on lui donne ordinairement. La fig. 157 représente une goupille fendue, traversant le boulon, qu’on trouve
souvent employée, concurremment avec le contre - écrou. Fig. 156. Fig. 157. Fig. 158.
Dans la fig. 158, la sécurité de l’assemblage est obtenue au moyen d’une clavette, et cela d’une manière très -satisfaisante, puisque, dans le cas où on se trouve obligé de resserrer l’écrou, cette elavétte peut être chassée davantage, de manière à toujours s'appuyer sur lui. Souvent aussi la goupille fendue et la clavette traversent directement l’écrou ou s’engagent dans une entaille, ménagée sur la face supérieure de eet écrou. Ces trois dispositions assurent l'invariabilité de position de l’écrou et du filet
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de la vis. On obtient une sécurité du même genre à l’aide des trois dispositifs suivants, dans lesquels la tête et, par suite, la vis sont invariablement reliées à la pièce qui porte le filetage de l’écrou. La disposition de la fig. 159 se rapporte à la suspension des ressorts dans les locomotives (Horsig), celle de la fig. 16<> à la fermeture des boites de graissage des têtes de bielles et enfin la fig. ICI représente une vis de fixation.
Fig. 159. Fig. 160. Fig. 161.
Dans les figures suivantes, les dispositions adoptées ont simplement pour résultat d’empêcher l’écrou de tourner par rapport à une des pièces à relier; elles ne sont donc efficaces qu’à la condition que la vis elle - même ne puisse prendre aucun mouvement de rotation. Celle de la fig. 162 s’emploie pour les boulons de chapeaux des paliers ; la goupille s’appuie eu son milieu contre une saillie, qui l’empêche de se courber. Celle de la fig. 163 se rencontre souvent dans les pistons de machines à vapeur, pour les boulons qui relient le couvercle au corps même du piston. La fig. 164 est une véritable clef de position, employée pour les boulons de chapeaux de paliers; eu vertu de la double
Fig. 162. Fig. 163. Fig. 164.
entaille dont elle est munie, cette clef permet de donner à l'écrou une rotation d’un douzième de tour seulement, taudis qu’avec
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Fig. 167. Boulons (1e suspension des ressorts de locomotives (Borsig). La tension se produit par la rotation du boulon,
sur la tête duquel se trouve fixée une chape de sûreté, dont les »
faces viennent saisir le cadre, qui transmet la charge à l’extrémité du ressort: la différence entre deux positions successives du boulon correspond à un sixième de tour.
Fig. 167. Fig. 168.
les autres dispositions, cet écrou doit faire un sixième de tour pour revenir à une position de fixation.
Dans le dispositif de Pregel (fig. 165), l’écrou peut tourner d'un huitième de tour entre deux positions • de fixation. L’arrêt se produit sur une rondelle, faisant corps avec l’écrou, au moyeu d’une clef, qui glisse dans une rainure et qui peut y être fixée, lorsque c’est nécessaire.
La fig. 166 représente une disposition qu’on emploie assez fréquemment pour les boulons de presse - étoupes , principalement dans les locomotives. La petite roue dentée , qui sert à empêcher le desserrage, fait corps avec l’écrou, comme dans la figure précédente.
Fig. 165. Fig. 166.
formes de filets.
La fig. 168 représente un écrou avec vis de serrage; cette disposition (due à Penn), qui permet une rotation aussi faible qu’on le désire, présente de grands avantages pour les paliers, les suspensions de ressorts, etc. fl convient de donner à l’écrou des dimensions un peu supérieures a celles qu'on admet dans les cas ordinaires, afin que la partie inférieure, correspondant à la rainure, ne se trouve pas trop mince. On prend donc, en général, pour le diamètre, la valeur I) , fournie par la formule (34). En raison de ses faibles dimensions, la vis de serrage doit être en acier. Cette disposition d’écrou de sûreté est trèsemployée dans les machines de navires à vapeur.
Formes de filets particulières.
Au lieu du filet à section triangulaire (de VVTiitworth) , on emploie souvent, dans les vis en bronze, le filet arrondi que représente la fig. 169; la hauteur du pas s et la profondeur t du filet se déterminent d’après les formules (29) et (3o).
Fig. 169. Fig. 170. Fig. 171.
Pour les vis en fer, soumises à des pressions considérables et qui doivent être fréquemment manœuvrées, on adopte trèssouvent le filet carré (fig. 170); depuis quelques années, pour les vis, dans lesquelles la pression s’exerce toujours dans le même sens, on est même revenu au filet à section trapézoïdale (fig. 171) des anciennes vis en bois.
Dans ces deux dernières espèces de vis, la profondeur du filet est donnée par la formule:
t - ‘/a (2 + 0,009 il) (40).
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Le diamètre du noyau a, par suite, pour valeur:
dx ■*» 0,91 d — 2 (41).
Dans les vis à filet carré, la hauteur du pas est: s=2(-=2 + 0,09 d |
et dans les autres (section trapézoïdale): (42).
1‘ et dx se calculent par la formule (32); pour que l’écrou présente un nombre de filets suffisant, on lui donne pour hauteur, dans les vis à filet carré, 1,5 d, et dans les vis à filet trapézoïdal , d. Toutes les données précédentes se rapportent d’ailleurs spécialement aux boulons employés comme boulons de fixation.
Vis renforcées. Vis de pression.
Les dimensions que nous avons indiquées précédemment se rapportent aux vis qu’on peut considérer comme normales; dans quelques cas particuliers, il convient d’augmenter les dimensions que donnent nos formules pour une charge déterminée; e’est ce qu’on doit faire, par exemple, pour les boulons de boites à étoupes, ceux des brides d’assemblage de tuyaux, etc. Les vis qu’on emploie alors constituent, par comparaison, avec les vis normales, ce qu’on peut appeler les vis cmitan'ér . On peut admettre comme règle , pour la détermination des dimensions des filets, (pie, dans les vis reûforeoas, la section du filet et la hauteur de l’écrou doivent être les mêmes que dans les vis normales, soumises aux mêmes charges (ou équivalentes).
Les vis de freins, de presses, de coussinets et, d’une manière générale, toutes les vis, qui sont destinées à exercer des pressions, doivent être déterminées par des règles différentes de celles des boulons de fixation. En premier lieu, elles doivent être suffisamment résistantes, c’est-à-dire que la pression, par unité de surface du filet, doit être suffisamment petite, pour que l’usure ne soit pas trop rapide.
Dans les cas ordinaires, après avoir évalué, aussi exactement que possible, la charge jP, on calcule le diamètre d, du noyau, à l’aide île la formule (32). Lorsqu’on se trouve obligé de prendre pour une vis le plus faible diamètre possible, il est essentiel de veiller, avec le plus grand soin, à ce que la
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pression <le l'écrou s’exerce constamment sur tonte la circonférence et jamais d’un seul côte; dans ce cas, on peut, à la rigueur, aller sans danger, pour 4> jusqu’à la valeur limite donnée par la formule:
P =4,714*, 011 4 = 0,46 VP .... (43).
Pour le filet, on peut adopter la seetion carrée de la fig. 17<i ou la section trapézoïdale de la fig. 171. Avec ces deux formes on peut prendre, en exécution, pour la profondeur t du filet:
“ iô ” 8
d’où on déduit: pour la vis à filet carré: s = ^
et, pour la vis à filet trapézoïdal: s = — d = fi‘
La formule (43) peut être employée pour les boulons à section triangulaire des ressorts de suspension des locomotives, puisque, dans ces pièces, la position de l’écrou, par rapport au filet, est parfaitement assurée.
Dans quelques cas, du reste assez rares, la vis doit avoir une longueur assez grande, pour qu’on ait à redouter la tendance à la flexion par compression. Lorsqu’il en est ainsi, on calcule le diamètre du noyau de la vis d’après la formule du cas n“ Il (§ 16), en prenant le coefficient de sécurité égal à 4; on calcule également ce diamètre par les formules précédentes et on adopte définitivement la plus grande des valeurs obtenues par ces deux procédés différents.
Pour que le frottement de l’écrou et, par suite, son usure ne soient pas trop considérables, la pression entre les filets doit, autant que possible , ne pas dépasser l/s k par millimètre carré. Cette condition se trouve satisfaite, quand le nombre de pas i, contenus dans un écrou de fer ou de bronze, n’est pas inférieur à la valeur donnée par la formule:
Pour les vis normales, dans lesquelles t — 0,1 d, cette formule devient:
• - » -J - v» jj*. • • • («)•
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Exemple. Pour une vis devant exercer une pression de 25000", le diamètre du voyou d, se détermine pur lu formule (43), en admettant qu’on prenne pour l'écrou les mesures de précaution indiquées précédemment ; on a alors d, — 0,46 \é 25000 — 0,46- 158 72"""; en considérant cette vis comme
une ris normale, on tire de là , ]>our les autres éléments, t = ”/, =»</““ et d = h,\-72 ■ 90mm. La formule (47) donne, jtuur le nombre minimum de
pas que doit contenir l'écrou, i 7 ■ #*’ un emploie
un filet à section trapézoïdale , la hauteur de récrou, jsjur ce nombre de pas, est h =■ » • s = — y, — = 252"“". — Dans le cas où on renforcerait la vis,
en portant son diamètre extérieur à 420'""', tout en conservant pour t la videur de 9"“", la formule (46) donnerait i — 48.
Assemblages par boulons.
Dans Icr assemblages, il importe d’éviter que les boulons ne soient soumis à des pressions latérales et il convient, dès lors,
dans les cas où des pressions de ce genre sont à redouter, d’adopter une disposition spéciale pour les pièces à relier.
lfiS
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Dans les fig. 172 et 173, les deux pièces, réunies par des boulons , s’erahoiteut, l’une dans l’autre, an moyeu de rainures et de saillies qui se correspondent.
La tig. 174 représente un emboîtement en forme d’ancre, et la lig. 175 un assemblage , avec rondelle interposée entre les deux pièces. Les deux derniers modes d’assemblage protègent les boulons contre toutes les pressions latérales, quelle que soit leur direction, tandis que les dis]>ositions des deux premières ligures ne sont efficaces que pour les pressions latérales, dirigées perpendiculairement aux arêtes des rainures.
L’assemblage avec rondelle interposée est d’un usage trèsrépandu et on ne saurait trop le recommander, en raison de sa simplicité et de la sécurité qu’il présente. La rondelle se fait en fer forgé et se dresse au tour; les cavités, dans lesquelles elle doit être logée, s’obtiennent par l’alésage des trous de boulon et Fig. 174. Fig. 175.
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ont ainsi une position exactement déterminée. Lorsque la rondelle doit avoir de grandes dimensions, on la fait en fonte; souvent aussi on la remplace par une tête intermédiaire (fi g. 153), qui est tournée et encastrée à moitié dans chacune des deux pièces. Les modes d’assemblage , représentés par les fig. 174 et 175, sont quelquefois employés, dans les roues hydrauliques, pour réunir les bras il la jante. La disposition qu’on adopte, dans ce cas, n’est pas exactement celle de la fig. 174; pour s’en faire une idée, il suffit d’imaginer que la pièce inférieure, dans cette figure, soit remplacée par une pièce plane, d’une épaisseur convenable, dont la face supérieure porterait des saillies, entre lesquelles s’engageraient les extrémités des bras.
Dans l’établissement des réservoirs en fonte, à parois planes, on fait très- souvent usage d’assemblages à rebords.
Dans ce mode de jonction, les relsmls qui doivent être réunis par des boulons peuvent se présenter, soit en dehors, soit en dedans du réservoir, ou encore, les uns k l’extérieur, les autres à l’intérieur. Il est évident que la position de ces rebords, pour un réservoir parallélipipédique , joue un rôle assez important au point de vue de l’aspect. Les figures suivantes représentent quelques-unes des dispositions qu’on peut adopter, pour ce genre d’assemblage, ainsi que la forme du fond qui correspond à chacune d'elles.
Dans les trois premières figures (176, 177 et 178), les rebords des plaques, qui doivent être réunies entre elles et avec le fond, sont tous extérieurs, tandis que, dans les trois autres (179, 180 et 181), ces mêmes rebords sont tous intérieurs. L’aspect extérieur qu’eutraine pour le réservoir l’adoption d’une de ces trois dernières dispositions est beaucoup plus satisfaisant que celui d’une quelconque des trois premières.
Lorsque tous les rebords des faces perpendiculaires au fond se trouvent à l’intérieur et qu’on adopte, pour ce fond, une forme analogue à celle de la fig. 179, les assemblages n’offrent aucune saillie visible à l’extérieur (à l’exception de celle des boulons formant le joint des deux faces verticales). Les fig. 182 et 183 indiquent les rapports des dimensions à adopter pour les assemblages à rebords. Le diamètre d des boulons et, par suite, les autres dimensions, se déduisent de l’épaisseur rï des parois.'
Pour les joints, la distance de deux boulons consécutifs est ordinairement comprise entre 2,5 1) et 3 D. Lorsqu'on fait
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Fig. 178.
Fig. 17li.
Fig. 177.
Fig. 17V».
Fig. 180.
Fig. 181.
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usage de machines à raboter, pour dresser les rebords, il convient de supprimer les portées représentées dans la fig. 1 H2, et de faire reposer entièrement-, l’une sur l’autre, les surfaces dressées «les «leux rebords.
II. Clavettes et assemblages à clavettes
§ fiH-
Clavette d’assemblage.
La clavette est fréquemment employée pour relier certaines pièces de construction et elle reçoit des formes et des dispositions différentes, suivant la nature de ces pièces et le but qu’elles doivent remplir. L’assemblage à clavette le plus simple comprend au moins trois parties, les deux pièces à relier et la clavette proprement dite. L’un des côtés du profil longitudinal de la clavette, ou meme souvent les deux côtés sont inclinés sur la direction dn mouvement relatif des deux corps à relier. L’angle aigu, qnc forme un côté du profil avec la normale à la direction du mouvement, constitue l’inclinaison de la clavette. Lorsque cette inclinaison n’existe «pie pour un seul côté, elle se mesure par la tangente trigonométrique de l’angle; dans le cas où les deux côtés forment tous les deux un angle aigu avec la normale à la direction dn mouvement, l’inclinaison totale est égale à la somme «les inclinaisons des deux côtés et alors elle n’est plus mesurée par la tangente de l’angle.
Pour les clavettes, destinées aux assemblages fixes, l’inclinaison totale est comprise entre Vso et 7». et descend même à ’/ioo- Mai* elle est plus considérable et varie de '/S4 à */i» et même à ’/6, pour les clavettes qui doivent être enlevées fréquemment et pour celles qni sont destinées à produire, pour les pièces à relier, un déplacement relatif d’une certaine importance. Nous allons indiquer quelques-uns des assemblages à clavette les plus usités.
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Assemblages par elavettes.
Les fig. i si à 18t> représentent l'assemblage, par une clavette transversale, d’une tige pleine avee une douille ou un manchon. Lorsque la tige est en 1er l'orge, d’un diamètre d, on obtient les dimensions de la clavette, supposée également en 1er forgé, en prenant, pour la hauteur moyenne, li — <1 et, pour l'épaisseur,
I ; lorsque la douille est en lonte, son épaisseur <1 doit être égide à ; lorsqu’elle est en fer, cette épaisseur peut être réduite à | • Pour les clavettes, qui ne traversent qu’une des
pièces, comme celle de la lig. 18t;, on prend volontiers une
Pour les elavettes en acier, la hauteur et la largeur peuvent être réduites à 0,8 de celles des clavettes en fer. Les dimensions que nous venons d'indiquer supposent, bien entendu, que le diamètre il ait été déterminé convenablement, en tenant compte des efforts auxquels peut se trouver soumis l’assemblage. Le diamètre d‘ de la tige, en dehors de cet assemblage, peut d’ailleurs être supérieur à il. La fig. 187 représente la jonction de deux
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pièces cylindriques, au moyen d’un manchon à clavettes. Les deux pièces reposant, l'une sur l'autre, par leurs extrémités, les dispositions spéciales adoptées, pour les tiges, dans les figures précédentes, ne sont plus ici d’aucune utilité. Le mode d’assemblage, avec manchon et clavettes, se rencontre fréquemment dans les tirants de fermes et. les pièces de construction du même genre.
La tig. 188 donne un autre mode d’assemblage à clavette, très -employé pour les tirants, surtout dans les roues hydrauliques. Dans eettc clavette l’inclinaison est, sur les deux côtés, de ‘/s , . üi cale à rebords, ou contre-clavette, a pour résultat d'augmenter notablement la surface par laquelle la clavette repose sur les pièces à relier. C'est dans le même but qu’on emploie souvent une contre -clavette sur chaque côté.
Fig. 188. Fig. 185». * Fig. 190.
La fig. 189 représente une disposition de clavetage pour un boulon de fondation. L’emploi de deux contre - clavettes a pour résultat de faire reposer convenablement la clavette par scs deux eôtés et de la renforcer en même temps. L’épaisseur de
dans le sens de la hauteur, doivent être calculées d’après la portée. A la partie inférieure du massif de fondation, le boulon s’appuie sur la contre - plaque par un écrou, qu’on tourne à la main, jusqu’à ce que le boulon arrive dans une position
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telle qu’en chassant la clavette avec force , on obtienne un assemblage suffisamment rigide.
La lig. 190 représente un assemblage qu’on utilise dans les tiges de pompes. Dans eet assemblage, comme dans ceux que nous avons indiqués avec les boulons (tig. 172 à 175), certaines parties sont, comme on le voit, disposées spécialement pour s'opposer aux efforts de traction; la clavette creuse ne sert qu’à maintenir l’assemblage; elle agit simplement comme clavette de serrage. Sa largeur, mesurée perpendiculairement à la figure, est égale à 1,7 d.
Une des applications les plus importantes de la clavette se rapporte à la fixation, sur leurs arbres, des roues d’engrenages, des poulies, des manivelles, des leviers etc. Dans ce cas, elle est généralement placée dans le sens de la longueur des arbres et on peut la désigner sous le nom de clavette longitudinale, pour la distinguer de celle dont nous venons d’indiquer quelques dispositions et que nous avons appelée clavette transversale. Ou trouvera aux chapitres V et Vil, relatifs aux arbres et aux manchons, les indications nécessaires pour déterminer les dimensions des clavettes longitudinales.
Clavettes de sûreté.
Pour qu’une clavette ne soit pas exposée à se déplacer, sous l’action de l’effort qui s’exerce suivant la direction du mouvement, il est indispensable qu’en admettant par ex., (tour le coefficient de frottement, l’inclinaison soit inférieure à quand elle n’existe que sur un seul côté, et inférieure à */l0 sur chacun des côtés, quand tous les deux sont également inclinés sur la direction du mouvement. Dans le cas de chocs ou de vibrations, les clavettes sont exposées à sc desserrer, lorsque leur inclinaison n’est pas très - notablement au dessous des limites précédentes. Pour se mettre à l’abri de ces chances d’accident et pour pouvoir, dans certains cas, utiliser des inclinaisons plus fortes, ou munit les clavettes de certains dispositifs de sûreté, analogues à ceux que nous avons .précédemment indiqués pour les boulons. Nous allons décrire sommairement les plus importants.
La disposition la plus fréquemment employée, et qui assure dans la plupart des cas une sécurité suffisante, consiste à fendre
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le petit bout de la clavette. Pour les pièces soumises à des mouvements vibratoires, on la munit, en outre, d’une goupille également fendue, analogue à celle du boulon de sûreté de la tig. 157.
Pour les clavettes de têtes de bielles, on emploie toujours des dispositifs de sûreté , tels (pie ceux représentés par les figures
Fig. 191. Fig. 192. Fig. 199. Fig. 194. Fig. 195.
suivantes. Les fig. 191, 192 et 19,‘t sont des clavettes de sûreté, avec vis de traction.
Dans les locomotives et les machines de navires à vapeur, on augmente encore les chances de sécurité de ce mode de clavetage, en empêchant l’écrou de se desserrer par l’un des moyens que nous avons indiqués; le plus simple, et celui qu’on emploie généralement pour les clavettes, consiste dans l’addition d'un contre -écrou (fig. 15t>). La fig. 194 donne une disposition de clavette avec vis de pression; cette vis pénètre dans une rainure d'une faible profondeur, pratiquée sur une des faces de la clavette; il est évident que, lors même que cette vis ne serait pas suffisamment serrée pour empêcher tout déplacement de la clavette, elle aurait au moins pour résultat de l’empêcher d’ètre projetée au dehors. L’emploi de la rainure offre, en outre, cet avantage que les rugosités, produites dans le métal par la pression de la vis, se trouvent au dessous de la surface latérale de la clavette et ne sont pas susceptibles, par suite, de gêner son mouvement de serrage, comme celles qui seraient dues à une vis agissant directement sur cette surface. La fig. 195 représente une clavette de sûreté avec boulon de serrage. Le boulon est serré à fond sur deux plaques, appliquées sur les faces de la clavette et qui sont protégées, par d'autres pièces, contre tout déplacement longitudinal; le boulon traverse une entaille pratiquée daus l’épaisseur de la clavette.
III. Rivets et rivures
Rivets.
Les rivets sont destinés à relier les plaques métalliques et surtout les plaques de tôle. 1a‘s figures suivantes représentent différentes formes employées pour ees organes. Le rivet ordinaire, en fer forgé, se compose d’une première tête (fig. 190), forgée à l’étampe, avant la pose, et d'une seeomlc tête (fig. 197) qu’on obtient, par l’opération même de la rivure, en rabattant la partie cylindrique qui, dans la fig. 190, déborde la tôle; cette saillie, qui varie de 1,3 à 1,7 du diamètre du rivet, doit être d’autant plus faible que le corps du rivet remplit mieux le trou des tôles à relier, lorsque la seconde tête du rivet sc travaille au marteau à main, sans aucun outil intermédiaire, on arrive à une forme terminée en pointe et analogue à celle que donne la fig. 197. lorsqu’au contraire on fait usage d’une étampe, la tête affecte une forme sphérique, comme celle île la fig. 199, ou se rapproche de la forme d’un conoïdc, comme dans la fig. 198. Lorsque le corps du rivet, au lieu d'être complètement cylindrique, se termine, de chaque côté, par deux petits évasements, noyés dans l'épaisseur des tôles, comme l'indique la fig. 199, sa résistance se trouve augmentée dans une assez forte proportion et c’est ce qui explique l'usage assez répandu de cette forme de rivet. Celle que représente la fig. 198, et qui sc compose d’un double tronc de cône, peut être obtenue très -simplement et saus qu’il soit nécessaire de recourir à des machines spéciales. Il résulte, en effet, des expériences de Keiche(l) que, dans le perçage des Fig. 196. Fig. 197. Fig. 198. Fig. 199. Fig. 200.
(1) l'iv. Ing. 1804. I“. 205.
RIVETS
tôles à lu machine, on n’obtient des trous à bords bien nets qu’autant que le diamètre de la matrice est légèrement supérieur à celui de l’emporte-pièce; en particulier, pour les tôles de fer, il convient que le cercle de l’emporte - pièce (supposé en contact avec la tôle) et celui de la matrice forment un tronc de cône, dont le profil ait une inclinaison de '/«• Hans ce cas, le trou obtenu est, en réalité, conique et son diamètre, sur la face eu contact avec la matrice, est supérieur de '/, ô à celui de l’autre face. La fig. 200 représente un rivet à tête noyée; cette forme est généralement employée pour les assemblages de tôles des navires en fer.
Dans les rivures des pièces de ponts, il convient d’apporter le plus grand soin dans la détermination des différents éléments des rivets. Les fig. 201 à 203 représentent les rapports de dimensions (pii ont été adoptés, pour le [tout de Dirschau, à la suite de nombreux essais. La fig. 201 donne la tête de rivet normale; dans la fig. 2<»2, la tête est à demi noyée et elle l’est entièrement dans la fig. 203.
Fig. 201. Fig. 202. Fig. 203.
Les rivets, dont le corps ne dépasse pas 25 il 30“”, peuvent être refoulés avec un marteau de 4k à 4k */a ; pour terminer la tête, au moyen d’une étampe, on fait usage d’un marteau d’un poids plus considérable, allant jusqu’à 7k '/,. D’après Molinos et Prosnier, une équipe d’ouvriers exercés, travaillant sur des pièces placées horizontalement (pièces de ponts), peut poser, par jour,
rivets de
de diamètre,
Keuleaux, le Conatructeur.
RÉSISTANCE DES RIVURES
pour des pièces placées verticalement, on doit admettre les s/4 de ces nombres seulement.
Dans l’usine de chaudronnerie de Picdbœuf (Aix- la -chapelle), le nombre de rivets, placés par une équipe sur des chaudières complètement préparées, est beaucoup plus considérable; ce nombre est, en effet, pour une journée de onze heures, de
350 rivets
de 14
de diamètre
Pour les chaudières cylindriques de plus d’un mètre de diamètre, ces nombres doivent être augmentés de 10 %; ils doivent être, au contraire, réduits de 10 °/0, dans le cas de formes difficiles et incommodes. Une équipe d’ouvriers comprend: 1 riveur, 2 frappeurs, 2 manœuvres, l’un pour chauffer les rivets, l’autre pour faire contre-coup avec un marteau, du côté opposé à celui de la tête; pour les rivets de 14 à 16“"" de diamètre seulement, un seul frappeur est suffisant. Dans ces derniers temps, les progrès réalisés dans la préparation préalable des tôles, des cornières, des rivets, etc., ont eu pour résultat d’augmenter notablement l’importance des travaux de rivures.
Résistance des rivures.
Les rivures doivent satisfaire k des conditions très -différentes suivant la nature des ouvrages auxquels elles se rapportent. Dans certains cas , on doit chercher surtout à obtenir une grande résistance au cisaillement (poutres eu tôle pleine ou en treillis, fermes, etc.); dans d’autres cas, comme, par exemple, pour les réservoirs à faible pression intérieure (gazomètres), on doit principalement s’attacher à l’étanchéïté des joints; enfin, on peut avoir à réaliser à la fois ces deux conditions de résistance, et d’étanchéïté , et c’est le cas des chaudières à vapeur. On est conduit ainsi à distinguer trois genres de rivures, que nous allons étudier successivement.
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Les rivurcs de force, c'est- à -dire celles dans lesquelles le point capital est la résistance nu cisaillement, s’exécutent, soit sur une seule face des tôles (fig. 204), soit sur les deux faces, avec bandes de recouvrement (fig. 205); cette dernière disposition, qui constitue la rivurc à cliaiucs, se rencontre surtout dans les poutres de ponts.
Fig. 2114. Fig. 205.
L’épaisseur de. la tôle <) étant supposée constante, il est bien évident que la rivurc ne peut jamais présenter nne résistance aussi grande que celle de la tôle pleine; toutefois, il est possible île s’en rapprocher suffisamment , en proportionnant convenablement les différentes dimensions de la rivurc. Afin de déterminer les dimensions qu’il convient d’admettre , dans le cas d’une rivurc de force, désignons par
d l’épaisseur de la tôle, d le diamètre d’un rivet,
« l'écartement de deux rivets consécutifs d’une même file, b la distance du centre d’un rivet au bord de la tôle, i le nombre des files de rivets,
({ le rapport entre la résistance de la rivurc et celle de la tôle.
Pour que la rivure présente la même résistance dans toutes ses parties, il convient de prendre,
dans le cas d’une rivure A chaînes
■2iHÏ)
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5 a — d k ta
Les formules précédentes ont été établies eu tenant compte des notions du § 5, sur la résistance au cisaillement, et en supposant d’ailleurs la tôle et les rivets formés de la même matière. La table suivante fournit une série de valeurs, calculées d’après ces formules, pour les rivures simples et doubles (/=! et* — 2). Il serait facile de faire les calculs pour des rivures d’un plus grand nombre de files (poutres de ponts), mais cette opération n’aurait aucune utilité, ainsi (pie nous le verrons plus loin, au § 74, à propos des rivures croisées. .Si les formules (4P) et (52) donnaient pour h une valeur inférieure à 1,5 d, c’est cette dernière valeur qu’il conviendrait d’adopter, llaus ce cas, le calcul indiquerait simplement que la valeur de la distance du rivet au bord de la tôle, correspondant à la résistance à la rupture, est inférieure A celle qui est nécessaire pour recevoir convenablement la tête du rivet.
Tableau relatif A la résistance des rivures.
Mû!
■ lO
livnre
(haine
RIVURES DE CHAUDIÈRES
Les nombres, fournis par cette table, sont conformes aux résultats des expériences de Fairbairn snr la résistance des rivnres simples et doubles. D’une -manière générale, on peut remarquer que les rivets d’un fort diamètre, assez écartés les uns des autres, fournissent une rivure plus résistante que les rivets d’un petit diamètre, plus rapprochés. Pour les poutres de ponts et les assemblages du même genre, il convient d'apporter la plus grande attention à la détermination des rapports analogues aux précédents. Pour les chaudières il vapeur, la détermination du rapport tp mérite également une attention spéciale.
Rlvurcs de chaudières à vapeur.
Dans les rivures de chaudières, où il importe d’obtenir une étanchéité parfaite, on ne doit pas donner un grand écartement aux rivets; d’un autre côté, le diamètre des rivets et leur écartement, pour les tôles minces, doivent être relativement plus considérables que pour les tôles fortes. Les rivures sont d’ailleurs, suivant les cas, simples ou doubles.
la» fig. 206 représente une rivure à simple recouvrement des deux tôles; pour faciliter l'opération dn mattage, les tôles ont leurs bords abattus , comme dans la fig. 207, ou , ce qui est préférable, sont coupées obliquement sur toute l’épaisseur de la tranche (fig. 206).
Fig. 206. Fig. 207.
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L’angle enlevé est de 18° '/* environ, ce qui correspond à une inelinaisou de ’/s» suffisante pour permettre de faire directement le mattage, sans avoir besoin d’une entaille préalable. La fig. 207 représente une rivure croisée simple, qui est trèsemployée pour l’assemblage des tuyaux verticaux, des chemiuées, etc. Au point de vue de la résistance à la traction, cette disposition doit être assimilée à la précédente et, malgré la double file de rivets, elle doit être, eu réalité, considérée comme une rivure simple. Comme, dans les tuyaux cylindriques, soumis à une pression intérieure, les joints dirigés dans le sens des génératrices éprouvent des efforts plus considérables que les joints transversaux, il convient, dans les chaudières, «l’adopter pour ces derniers la rivure simple, en réservant pour les premiers la rivure double, qui est plus résistante. C’est ce qu’en fait, dans les bonnes usines de construction, pour les chaudières dont le diamètre est supérieur à 1“*/* et qui doivent marcher à une pression tint soit pen élevée. Avec la rivure double, on n’obtient d’ailleurs réellement une augmentation de résistince qu’à la condition d’adopter un écartement de rivets plus considérable que dans la rivure à un seul rang, niusi (pie l’indique la formule (55), que nous donnons un peu plus loin. Les tuyaux de fumée des chaudières de Cornouailles, qui ont été exécutés dans ces derniers temps, ont tous leurs joints, longitudinaux et transversaux, munis de bandes de recouvrement; afin d’augmenter . la résistance des tuyaux, ces recouvrements sont composés de fers à T (fig. 210, § 77), dont la nervure est tournée vers l’extérieur. Ou obtient pour q une valeur un peu supérieure à celle dont nous avons donné précédemment l’expression, lorsqu’on dispose les joints des chaudières obliquement, par rapport aux génératrices, c’est-à-dire suivant des hélices, comme le fait Wright eu Angleterre.
Mais on peut se demander si la faible augmentation de résistance, qu’on réalise par cette disposition, est bien en rapport avec l’excédant de dépense qu’entraine son exécution.
La fig. 208 représente une rivure double ordinaire et la fig. 209 une rivure double avec bande de recouvrement
D'après Lcmaitre, il convient de prendre, pour les chaudières à va] leur, dans le cas de la rivure .simple : fl -= 4 + 1,5 d 1
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Avec les dimensions ordhiuircmcnt adoptées, <[ se trouve compris entre 0,65 et 0,58. l’ourles rivures doubles, la distance
Fig. 208. * Fig. 209.
«, de deux rivets d’mic même file peut être déterminée par la formule: «, = 20 + 3(1 (55).
Souvent aussi on prend a, = lo-|-2tf; dans ce cas, le doublement de la rivurc est destiné à donner un joint plus étanche, et non à augmenter la résistance. Le tableau que nous donnons ci - après a été calculé :’i l’aide des formules précédentes.
Au point de vue de l’épaisseur de la tôle et de la rivurc, les gazomètres présentent d’assez faibles variations. Dans un grand nombre d'appareils de ce genre, ayant subi l’épreuve du temps, le diamètre des rivets varie de 7"" à 7“ral/ï, leur écartement est de 25 "m et leur distance au bord de la tôle de 13 ”m; l'étanchéité est d’ailleurs assurée par une garniture de chanvre, imprégné de minium, qu’on interpose entre les tôles.
Pour la confection des rivets en fer, il convient d’employer toujours du fer de première qualité, qui puisse supporter, sans se rompre, les brusques changements de forme, auxquels sont exposés les rivets. L'emploi des machines à river présente l’avantage que la tige du rivet, portée au rouge, se trouve prendre d’un seul coup et, par suite, dans un temps très -court, sa forme définitive; ee qui paraît avoir pour résultat de donner au fer une structure particulière , susceptible d’une plus grande résistance que celle qu’on obtient par le travail à la main. La
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machine à river n’est cependant pas encore entrée d’une manière courante dans la construction des chaudières à vapeur; la raison de ce fait parait tenir à ce que la forme de la tête, produite par la machine, n’est pas toujours aussi nette que celle qu’on obtient à la main.
Tableau relatif aux rfvures de chaudières à vapeur.
ta
" US S ao
5 'xi
*“• kr,
2 Sia
a simple.
«, double.
Poids de 100 rivets. i
Poids des têtes de 100 rivets.
La longueur de la tige, dans ce tableau, est supposée égale à 2d+l,7d; elle correspond à un rivet, destiné à relier deux tôles, d’épaisseur d, et présentant un excédant de matière suffisant pour remplir la différence entre le vide réel de ces tôles et le cylindre de diamètre il (voir § 71). Les deux dernières colonnes fournissent des renseignements utiles pour l’établissement de devis de rivures; le tableau suivant a été établi pour un usage analogue.
ÎUVL'KES.
Tableau des poids des plaques métalliques.
Epaisseur de la tôle.
Poids en kilogr. pour 1 mètre carré.
Per.
Fonte.
Laiton.
Cuivre.
Plomb.
Zinc.
Le poids d'un mètre carré d'une plaine est égal au poids d'un décimètre cube de la matière dont elle est formée (ou à son poids spécifique), multiplié par l'épaisseur de la plaijuo en millimètres.
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Autres formes d'assemblages à rivets.
Mailcs île formation <lc surfaces de joints. Pour la jonction des feuilles de tôle, destinées à former des plaques de grandes dimensions (droites ou courbes), on fait fréquemment usage des deux modes d’assemblages suivants.
Fig. 210. Fig. 211.
La fig. 210 représente un assemblage de trois feuilles. Pour assurer l’application de ces feuilles, les unes sur les autres, la partie de la tôle n" 2, sur laquelle doit se courber la tôle n” 1, est préparée en biseau. Dans la fig. 211, qui est un assemblage de quatre feuilles, les tôles 2 et 3 se terminent également par des biseaux, taudis (pic les tôles 1 et 4 ne sont ni amincies ni coudées.
Fig. 212. Fig. 213.
Dans la construction des ’ chaudières à ‘vapeur, on donne , aux anneaux, soit la forme cylindrique (tig. 212), soit la forme conique (tig. 213); des deux modes d’emboiteincnt, représentés par ces figures, le second offre l’avantage que toutes les saillies
lii vriiKs.
ko présentent «le In même manière par rapport à la direction de la flamme. Pour ee dernier assemblage , il est indispensable de donner une légère courbure suix deux bords de la tôle, qui doivent former les bases de chaque tronc de cône, ainsi qu’aux deux rangs de rivets; cette courbure se détermine comme il suit :
Si on désigne par
le diamètre d’un anneau, mesuré dans la position indiquée sur la fig. 213,
U — :i I) la circonférence correspondante, la distance, mesurée sur U, des centres des trous des rivurcs longitudinales de la plaque,
la longueur de cette plaque, comprise entre les deux rivurcs transversales, la flèche h donner il l’are 1>, on doit prendre:
Fig. 2lt.
ou
Exemple. Dans les tuyaux qui, eu raison île leur diamètre, uc comprennent qu'une seule feuille, Il *=• U. Dans ce cas, si on stqipose, pour la longueur de la feuille, L lm et, pour la largeur, B — 2m, on doit, d'après
la formule (56), prendre: J — 0,785-2 1,570, c'est-à-dire que f est
alors légèrement supérieur à une fois et demie Fipaisseur de la tôle. Si on jsirt de la valeur D = = -jj- B =■ OfilS ■ 2000 — 630 rara , la formtdc
, fl 2000 2000
(56 ) donne encore : ~fî ~ ggg • pjqij = /,-</, cest -a - dxre la meme
râleur que précédemment. La courbure d’une des Heures étant ainsi déterminée, la secoiulc s'obtient en traçant un arc de cercle concentrique au premier.
Lorsqu’on fait usage de rivurcs avec bandes de recouvrement, on doit apporter une attention spéciale aux points «le croisement des rivurcs longitudinales et transversales, si l’on veut obtenir une étanchéité satisfaisante. Le moyen le plus simple, pour arriver h ce résultat, consiste A placer les bandes de recouvrement de ces rivurcs, l’une au dessus, l’autre au dessous de la têde.
Kl V HUES.
Pour donner de la rigidité aux tôles, on tait généralement usage, dans les assemblages, de cornières (fig. 215) ou de fers à T (fig. 216).
Les rapports, indiqués sur ces figures (ceux de la fig. 215 sont dus à Redtenbaehcr), fournissent, en général, des dimensions très - convenables ; d représente l'épaisseur de la tôle, sur laquelle doit s'appliquer la cornière ou le fer à T. Pour une
Fig. 215.
Fig. 216.
faible valeur de <1, la valeur de h est encore assez grande pour recevoir convenablement les têtes de rivets. Dans les cornières, ou supprime souvent l'amincissement, que représente la fig. 215, et on se borne alors à donner aux branches une épaisseur uniforme égale à <5. L’emploi d’une échelle de proportion permet d’établir très -facilement les tracés d’une série de fers de diverses grandeurs. La fig. 217 donne une échelle de ce genre pour les cornières d’épaisseur constante.
Fig. 217.
Dans la pratique, les fers à T présentent une bien plus grande variété de formes de section que les cornières. On trouve d’ailleurs, dans les albums des usines de fabrication, les renseignements nécessaires pour tous les cas qui peuvent se présenter.
R1VURES.
Pour relier deux tôles parallèles, assez rapprochées, et maintenir leur écartement constant, on peut faire usage de rivets filetés ou à entretoises, comme ceux des fig. 218, 219 et 220.
Les fig. 218 et 219 représentent, après et avant l’opération de la rivure, les rivets en enivre, dont on fait généralement usage pour les boites à feu des locomotives et les chaudières «le navires à vapeur. L’épaisseur la plus forte (<>) est celle de la tôle de cuivre qui forme la paroi intérieure de la boite à feu; cette épaisseur «J est comprise entre 1 et 1% «le l’épaisseur de la paroi extérieure, «pii est composée de tôle de fer. Dans ces derniers temps, ou a en l’idée de percer, dans l’axe du
Fig. 218.
Fig. 219. Fig. 220.
rivet, un petit trou (pénétrant «piehpicfois jusque dans le foyer), qui offre le «loiihle avantage de maintenir le rivet «•onstamment froid et île prévenir fi temps les défauts d’étaneliéïté , qui se produisent, lorsqu’il vient à se brtiler ou à se rompre. Isi fig. 220 représente un rivet en fer, «pii sert au même usage que le précédent. La virole en fer, «pii entoure le rivet, a pour but «le s'opposer au rapprochement des deux tôles. Cette virole est simplement formée d’un morceau de tôle enroulé, qu’ou laisse ouvert sur toute sa longueur, afin «le permettre à l’eau de circuler autour du corps du rivet et de le maintenir ainsi à une température relativement peu élevée.
Formation « Tarîtes . Fig. 221 à 224. Pour obtenir des
joints de cette nature, on peut courber l’une des tôles, de manière Fig. 221. Fig. 222. Fig. 223. Fig. 224.
à former un rebord s’appliquant sur la seconde, ou bien recourir à l’emploi de cornières. Dans la fig. 221, le rebord est recourbé intérieurement, tandis qu’il l’est extérieurement dans la tig. 222. Dans ces deux figures, comme dans les suivantes , de 220 à 229,
lit!)
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h représente la hauteur de branche de la partie recnnrltée, soit qu'elle appartienne à la tôle elle- même, soit qu’elle se trouve
Fig. 225. Fig. 226. Fig. 227. Fig. 228.
rapportée. Les fig. 223 et 224 représentent des cornières ordinaires; dans la dernière disposition, les bords des feuilles, qui s’appliquent sur la cornière, sont coupés en biseau, pour faciliter l’opération du niattage, qui a pour but de rendre le joint étanche. Dans la tig. 225, la cornière est placée à l’extérieur.
Dans la fig. 226, les deux tôles sont réunies par une cornière de tôle; il convient d’employer ce mode d’assemblage pour es réservoirs à parois d’une faible épaisseur. La cornière de la lig. 227, qui est identique à la précédente, est entièrement recouverte par les deux tôles ; comme le mattage, dans ce cas, est beaucoup plus difficile, il est indispensable d’interposer, entre les tôles et la cornière, une matière destinée à assurer l’étanchéïté. La cornière de la fig. 228, est semblable aux précédentes et n’en diffère qu’en ce qu’elle est placée à l’extérieur.
Formation de coins. La formation de coins, 'dans les assemblages à rivets, présente d’assez grandes difficultés; les dispositions à adopter dépendent naturellement du mode d’assemblage des arêtes. Les figures suivantes représentent quelquesunes de ces dispositions.
Fig. 229. Fig. 230.
Dans la tig. 229, l’arête verticale est analogue à celle de la fig. 221 , tandis (pie les deux arêtes horizontales sont formées
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par une cornière, comme dans la tig. 223-, la tôle 2 est amincie à la partie inférieure. Dans la fig. 230, les trois arêtes sont formées par des cornières, dont l’une, celle «pii est verticale, est recourbée et rivée sur les deux autres.
Dans la fig. 231, les arêtes présentent la disposition de la fig. 223 ou celle de la fig. 224; au sommet les cornières sont soudées ensemble; cette opération , qui est assez délicate, a l’avantage de donner des joints très -satisfaisants au point de vue
de l’étanchéïté, en même temps qu’elle assure une certaine rigidité au réservoir. Les cornières soudées ne sont guère employées, du reste, que pour les pièces de faibles dimensions. Dans la tig. 232, l’arête verticale, qui est disposée comme dans la figure précédente, est légèrement arrondie à la partie inférieure; les arêtes horizontales sont formées par une cornière extérieure, comme dans la fig. 225; cette disposition, qui est d’une exécution simple, donne des joints étanches et d'une grande solidité.
Les tourillons, dans les machines, sont les organes qui permettent à certaines pièces de prendre un mouvement de rotation autour de leurs axes géométriques; il en résulte qu’ils doivent affecter la forme de corps de révolution, recouverts en totalité
Fi}?. 231.
Fig. 232.
IV. Tourillons
Classification des tourillons.
TOURILLONS
ou en partie par les supports fixes (paliers, boites), sur lesquels ils tournent. Par suite de la multiplicité des mouvements de rotation, que présentent les machines, les tourillons sont d’un usage extrêmement répandu et, comme ils exercent une influence très - marquée an double point de vue du fonctionnement et de la conservation des appareils, on ne saurait apporter trop de soin dans l’étude des divers points, qui se rattachent plus particulièrement à leur exécution. Sous l’action des différentes forces auxquelles il se trouve soumis, un tourillou peut avoir à supporter, en définitive, deux genres d'efforts très- différents; dans certains «■as, la résultante des forces donne lieu surtout à une pression transversale, perpendiculaire à la direction de l’axe de rotation; dans d’autres cas, au contraire, elle correspond à une pression, dont la direction est précisément celle de cet axe. Il convient, d’après cela, d’établir deux divisions principales:
les tourillons à pression longitudinale
A la première classe appartiennent les tourillons des arbres de transmission horizontaux, des roues hydrauliques, des essieux de voitures, des manivelles, etc., la seconde classe comprend les pivots des turbines, ceux des arbres verticaux, les tourillons des arbres d’hélices de bateaux à vapeur, etc.
Sur la pièce de la machine, à laquelle il appartient, un tourillon peut occuper différentes positions. Il peut être placé complètement à. l’extrémité de cette pièce, à laquelle il n’est relié dès lors que d’un seul côté, ou se trouver établi dans une position comprise entre les deux extrémités; ce qui conduit à deux nouvelles divisions:
a. les tourillons d’extrémités,
b. les tourillons intermédiaires.
Dans les tourillons A charge transversale, les tourillons d’extrémités peuvent être désignés sous le nom de tourillons frontaux, tandis que dans les tourillons à pression longitudinale, ils constituent les pivots. Parmi les formes variées qu'on donne aux tourillons, nous n’examinerons ici que les plus simples, qui sont d’ailleurs celles qui ont le plus d’importance; il est, du reste, facile de déduire, des formules que nous allons établir, les dimensions applicables aux autres formes de tourillons qu’on peut avoir à employer.
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A. Tourillons cylindriques chargés transversalement.
Tourillons frontaux.
Les tourillons frontaux cylindriques se terminent, à une de leurs extrémités, et souvent même à toutes les deux, par une saillie, dont la hauteur e est donnée par la formule empirique: e — 3 + ’/ioo (57).
La largeur de ectte saillie est égale à 1,5 e. La longueur l du tourillon et son diamètre d se déterminent par des considérations théoriques. Dans le calcul de ces dimensions, il convient de tenir compte, non seulement de la résistance de la matière dont le tourillon est formé, mais encore de diverses autres conditions, telles que le frottement et l’usure.
Si on désigne par P la charge sur Fig. 233.
le tourillon, par 8 la plus grande tension
«pti puisse s’y développer sous l’action JU ,
de cette charge, on doit prendre, t
pour le diamètre du tourillon, en tenant J compte simplement de sa résistance:
formule dans laquelle il faut faire 8 = 6, pour le fer forgé, et 3 = 3 pour la fonte. Pour la détenniuatiou du rapport
j , on doit avoir égard au frottement et à l’usure. Dans les
formules (pie nous donnons ci -après, nous avons cherché à tenir compte des expériences les plus récentes sur le frottement des surfaces graissées; bien que ces expériences ne présentent pas toujours entre elles une concordance complète, il est cependant possible d'en tirer quelques conclusions générales d’une certaine importance.
a. Tourillons front aux en fer forgé, tournant dans des coussinets formés de bronze ou d’un métal analogue. Si le nombre de tours n du tourillon par minute est inférieur à ion, on doit prendre:
Rouleaux, le Constructeur. 13
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Ct
a - % yp
et
Pour » > IBo, il convient (l’adopter les formules: d — o,32 y P n
I». Tourillons frontaux en acier fondu, avec les mêmes coussinets que précédemment. Pour n < 150, on doit prendre, dans ce cas:
d = 0,35 yp (i;o)
(c’est-à-dire 0,8l.t de la valeur du tourillon en fer) et
La longueur de /, donnée par cette expression, est exactement la même que celle du tourillon en fer équivalent.
Pour h > 150, ou doit prendre:
(c’est-à-dire o,813 de la valeur du tourillon en fer) et, en
outre:
c. Tourillons frontaux en fonte , avec coussinets en bronze. Le diamètre et la longueur sont donnés par les formules:
On peut faire usage des valeurs foundes par ces expressions, pour toutes les valeurs de n inférieures à 200. Pour des vitesses de rotation supérieures, il convient de ne pas employer de tourillons eu fonte.
d. Tourillons frontaux en fer, tournant sur de la foute. Les dimensions des tourillons se déterminent par les formules suivantes :
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formules qu’on pourrait également appliquer aux tourillons en 1er, avec coussinets en bronze («), pour toutes les valeurs de P inférieures à 2000 k.
e. Tourillons en fer et en fonte , qui ne sont pas destinés à tourner constamment. Dans ee cas, on peut, saus inconvénient, admettre un rapport assez faible entre la portée et le diamètre et se contenter d’une sécurité moindre.
On peut prendre alors pour:
Tourillons en fer:
le - 7,0) d = o, «2 Y P 0,71 VJJ 0,58 \ P 0,17 V P M’U
Tourillons en fonte:
(3 = 8,75) (1= 1,10 \ T l,o ÿP o,H2 \/ P 0,(17 y P
K-cemple. Le crochet d’un palan supportant une charge (le àOOU kihgr. est fixé à une traverse, dont il s'agit de calculer les tourillons. Chacun d'eux est soumis « mie charge de 1000 kilogr.; en admettant •/, jmur le rapport de la juirtéc au diamètre, le tableau précédent donne: d >=* O, il \ I000
= 15 “m; pour j 1 o > on aurait: d= 0,ù8\ 1000 — 16*".
f. Tourillons crcH.r. Désignons par >1„ le diamètre extérieur d’un tourillon creux,
tl, le diamètre intérieur,
(l le diamètre d’un tourillon plein, capable de supporter la même charge.
En supposant la même longueur aux deux tourillons, ou devra prendre, pour obtenir le même degré de sécurité:
Fig. 2:54.
Formule qui a servi A
calculer les
valeur!
s suivantes
1,02 l,(il
l,oo;t 1,0004 t,
Ce tableau montre qu’on peut creuser un tourillon ordinaire saus l’atlaiblir, tant que le diamètre du creux reste intérieur à
19fî
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73 du diamètre extérieur. Dans la pratique, on fait assez souvent usage de tourillons ercux, dans lesquels le rapport des diamètres intérieur et extérieur est égal à 0,(5.
Tableau servant à déterminer les dimensions des tourillons d'extrémités d’arbres (fer et fonte).
Le tableau ci -contre contient les résultats fournis par les formules (58), (59) et (62) pour une série de valeurs.
J". Exemple. Déterminer /es dimensions de» tourillon» en fer d'un essieu de wagon, pour une charge de 3800 kilogr. Le diamètre des roues doit être de (F*, 850 et la vitesse dit wagon île 13 mètres. Le nombre de
tours des tourillons, }>ar minute, est alors: n — Q^j /j = 270 approxi-
mativement. En cherchant dans la colonne, gui correspond aux râleur» de n, comprises entre 150 et 350, ou trouve (pour 1‘ — 3770): d ■- 80 / = 100'"“, e — S“m.
3°. Exemple. Une roue hydraulique à augets, d'un poids propre de 30,000 kilogr., contient, / tendant la marche, 6 mètres cubes d'eau. Les tourillons de l'arbre en fonte de la roue sont disjusés symétriquement et supportent , )>ar suite, chacun une charge de 15000 k'" 4- 3000 k“‘ = 18000 kilogr. Dans la colonne 3, ce nombre est compris entre ceux de la 39 • et de la 30' ligne ; on doit donc prendre, pour le diamètre, 300 environ; la longueur de chaque tourillon est alors: *lM-900 207 et la saillie du collet e=*17 “,n.
3'. Exemple. Aux mines de Bleiberg, en Belgique, les tourillons de l'arbre en fonte du balancier d'une machine d'élération d'eau supportent une charge de 140550 kilogr. ; ils sont creux et le rajyport des diamètres intérieur et extérieur est 0,5. D'après nos formules nous devrions prendre, pour le diamètre, d„ =« 1,02-1,5 y' 140550 =» 574 n““ et , pour la longueur, /„ = 4 s-1,5 y 140550 — 75 0m“‘. Les coussinets supporteraient alors, par milli-
métré carre de surface , une pression p — --. j — O», 33. En réalité
on a pris: d„ — 500“““, /„ = 400“"“ (ce qui correspond à une tension de 2l,9) et on a donné aux coussin et» une longueur de 400”"“ seulement. Dans ces • 140550
conditions la pression, par millimètre curré, est de gÔÔ 400 Z. c'est-
à-dire trop élecée; aussi, jiour prévenir tes écliauffcments qui se produisaient, constamment, on a du recourir « l'emploi de l'eau comme réfrigérant (1). D'apres les calculs de l'ucant-projel d'établissement de ces machines, la charge sur chaque tourillon urait été évaluée approximativement à 170000 kilogrammes. Ni cette charge s'était réellement proiluite, les dimensions adojdées auraient conduit à une tension de 3k,52, à la naissance du tourillon, et à une pression de <E,85, par millimètre carré, sur le coussinet.
(1) Dans la machine du Grand Hornu, qui a été établie quelques années après, la pression ]i n’est que de 0k, 51, avec des tourillons en fer; cette valeur ne rapproche beaucoup de celle qui est donnée par nos formules.
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Tableau relatif aux tourillons d’extrémités.
Valeurs de
la charge P.
Fonte.
Fer forgé.
n compris
n compris
n compris
n compris
« compris
n compris
entre
entre
entre
entre
entre
entre
1 et 200
1 et 200
150 et 350
350 et 500
500 et 800
800 et 1200
TOLIUI.I.I >NS.
(’hanseuient île longueur d*un tourillon.
On a souvent à résoudre le problème qui consiste à trouver les dimensions d’un tourillon, susceptible d’en remplacer deux autres, de dimensions connues, en faisant d’ailleurs le môme nombre de tours. En désignant par d le diamètre inconnu, pur dl et dt les diamètres donnés, on doit prendre:
Kg. 235. d=\/dl ' + </,* (67).
relation qui montre que d doit être l’bypothénuse d’un triangle rectangle, dont les deux autres côtés sont </, et i/2. De même, la longueur du nouveau tourillon est donnée par l’expression simple :
l _ Ÿ'ÏS+ït* (6«)-
Dans les pièces soumises à <le faibles efforts, il arrive souvent que le calcul conduit, pour les tourillons, à des diamètres tellement petits, qu’il convient, pour l’exécution, de les augmenter; on peut également, dans ce cas, trouver avantage, pour la marche du tourillon, à augmenter la longueur de la portée et à rendre, par suite, l’usure moins rapide. Inversement, il peut se présenter certaines circonstances où on ait intérêt à réduire au minimum le diamètre et la portée. Qu’oit augmente ou qu’on diminue d par rapport à W, on couservc le même degré de sécurité, si on satisfait à la relation:
Les relations de cette espèce sont fréquemment appliquées dans les dispositifs, destinés à assurer le mouvement rectiligne (comme le parallélogramme de Watt) et dans les têtes de bielles (eh. XVII).
Exemple. Un tourillon en fer forgé, dont le diamètre est de M)‘"m et la longueur de doit être remplacé jmr un autre tourillon, agant
pour diamètre .10 “m ; d'après la formule (69), on doit prendre, pour la longueur de ce nouveau tourillon: I' 3V - { qq ! — 30 -3,310 — JOOmm.
Tourillons renforcés et rétrécis. Tourillons à fourchette.
Lorsqu’un tourillon se trouve compris entre deux parties de l’arbre auquel il appartient, il se trouve généralement soumis
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à (les efforts de torsion ou (le flexion , supérieurs à ceux qu'aurait à supporter un tourillon, situé à l'extrémité et sur lequel s’exercerait la même pression directe. On doit, par conséquent, donner à ce tourillon un diamètre il', supérieur à celui d’un tourillon d’extrémité, ayant à supporter la même charge, composé de la même matière et faisant le même Fig. 23G.
nombre de tours. De ces deux tourillons, qui sont, l’un par rapport à l’autre, ce qu’est la vis renforcée par rapport à la vis normale, le dernier est dit l'équivalent du tourillon renforcé. Pour que l'usure soit la même pour ee dernier tourillon, il convient de lui donner la longueur l du tourillon équivalent; il n’y aurait d’ailleurs aucun inconvénient à prendre une portée plus considérable, puisque cette augmentation aurait pour résultat de diminuer l’usure ; mais, dans un grand nombre de circonstances, comme, par exemple, pour les locomotives, il est nécessaire de s’en tenir à la longueur /. Pour des motifs analogues, on peut être, conduit à adopter, dans certains cas, un tourillon plus faible que le tourillon normal, à la condition de prendre un rapport de longueur plus petit (§ 70) ou de recourir à l’emploi de matériaux d’une qualité supérieure. Par rapport au tourillon d’extrémitc équivalent, un semblable tourillon constitue un tourillon rétréci, dont on trouve un exemple dans le tourillon en toute indiqué précédemment (h § 70).
Une espèce particulière du tourillon, avec prolongation de l'arbre de chaque côté, est le tourillon à fourchette ou à boulon (fig. 207 et 208). En supposant un semblable tourillon soumis à une charge P, les dimensions à adopter, pour sa construction, sont données par les relations:
où l et <1 désignent la portée et le diamètre du tourillon d’extrémité équivalent. On trouve souvent commode de prendre d3
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plus grand que ■ ■ , mais alors il convient d’augmenter également
dans une proportion indiquée par la formule :
Si la longueur /3 était déterminée à l'avance et si on avait à calculer ds, on se servirait de la relation:
Dans la tig. 23*, le diamètre D a pour expression 5-)-l,4<f3. Dans les boulons trempés, il se produit facilement des crevasses sur la tête, lorsque celle-ci a un diamètre trop considérable; pour éviter cet inconvénient, il convient de prendre simplement ce diamètre égal a 4/3 d. Pour les tourillons à fourchette, comme pour tous ceux qui sont établis en un point quelconque de la longueur d’un arbre, la saillie des collets est toujours rapportée au diamètre réel du tourillon.
Exemple. A la place d'an tourillon d'extrémité en fer forgé , ayant pour dimensions d =* 70mm, l *=* on rent établir un tourillon à four-
chette, egalement en fer forgé , dont la longueur /3 doit être égale à celle du premier. On a alors: l^ — l = IU j et, d'après la formule (72), on doit prendre: d3 = 0,63 d = 0,63 • 70 = U ■»-.
INS
B. Tourillons à pression longitudinale ou pivots.
S Mit-
Pivots cylindriques.
Les tourillons, qui doivent résister A des efforts dirigés dans le sens de leur longueur, sont ceux qui^ dans la pratique, donnent lieu aux plaintes les plus nombreuses, en 2311. raison des éolmuffenicnts et de l’usure rapide, auxquels ils sont généralement exposés, comme, par exemple, dans les turbines et les hélices de bateaux A vapeur.
Mais un examen attentif de tourillons de cette espèce, auxquels on reprochait leur faible durée, malgré les procédés ingénieux employés pour diminuer l'usure, a permis de conclure que, presque toujours, cette usure était simplement le résultat d’une pression trop considérable et d’une vitesse de rotation trop grande.
Cette conclusion se trouve continuée par cet autre fait d’observation que des tourillons du même genre ont parfaitement résisté, tontes les fois qu’on a en soin de les établir dans des conditions satisfaisantes de pression et de vitesse. Dans les formules suivantes, nous avons admis que le maximum de pression, par millimètre carré de surface du tourillon, ne devait pas dépasser ok, 5.
Si on désigne par P la pression totale sur la surface qui limite transversalement le tourillon, par d le diamètre de cette surlace, reposant sur le grain de la crapaudine, qui est muni d’une cavité centrale et de quatre rainures à huile, on est conduit, pour les cas ordinaires de la pratique, aux formules suivantes: d = 1,80 Ÿ P, 1> -- < >,20 tf * (73)
Le tableau ci -joint contient un certain nombre de résultats, calculés d'après ces formules:
lia
su
fî5
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1" Exemple. Une grue, dont la disposition est analogue ù celle île la fig. 32, doit être établie jmir une charge de 4 tonnes et son jsnds propre est de éHJO kiiogr.; le tableau précédent montre que le picot doit acoir un diamètre de 130mm.
2e. Exemple. Un arbre vertical , dont la charge est de 1000 kiiogr., ibiit acoir un diamètre de tourillon égal à 60mm.
Nous avons dit précédemment que la base du pivot était en fer forgé, tandis que la crapaudinc était en bronze, il en résulte que cette crapaudinc, ou plutôt son grain, éprouve une usure qui va en croissant avec la vitesse de rotation, sans que d’ailleurs, avec les proportions indiquées, il puisse y avoir danger d’écliauffeiuent, tant (pie le graissage s'effectue d’une manière régulière. Si l’on veut que l’usure, dans tui temps donné, reste la même, quelle qne soit la vitesse de rotation, il convient de faire usage de la formule:
on n représente le nombre détours du tourillon par minute; pour des valeurs considérables de «, eette formule conduit généralement à des dimensions supérieures à celles de la formule (73); dans tous les cas où elle en donne de plus petites, il convient de conserver celles (pie fournit la première.
if*. Exemple. Si l'arbre de l'exemple précédent avait une vitesse de rotation de 73 tours jsir minute, on devrait , d'après la formule (74), lui donner, jiour diamètre de tourillon, il *= 0,00 là- 1000-7 3 «*» 113mM. au lieu île t>Omm. En pratique, dans les cas de ce genre, on adopte ordinairement le jilns jietit diamètre, bien qu'il en résulte une usure un j ieu plus considérable.
4". Exemple. Si on snpjsise que la grue de rexeinjde n " 1 ail une vitesse de rotation très- faible (ce qui a toujours lien) et qu'on fasse, par exemple, n 4, la formule (74) donne: il = 0,0013-4800- 4= 2Umm, résultat bien inférieur ù celui que nous avons trouvé précédemment et, par suite, toutù- fuit inadmissible. Arec un jutreil diamètre, le tourillon aurait à supjsirter une pression de 7k,3, /sir millimètre cané, et la crapaudinc serait e.vjuisée à des griqqiements qu’aucun mode de graissage ne saurait empêcher.
Pour les tourillons en fonte, avec crapandine en bronze, il convient de ne pas prendre, pour le diamètre, de valeurs inférieures à celles que donne la formule:
établie, en supposant une pression de '/a de kiiogr. par millimètre carré.
Pour les tourillons en fer, avec crapandine en bois de gaïae, on ]>eut admettre une pression beaucoup plus forte et aller jusqu’à 1 kiiogr., lorsqu’il existe un graissage continu par l’eau, comme,
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par exemple, pour les* pivot» (le turbine», qui sont constamment immergés. Le minimum de diamètre, correspondant à ce cas, est : d = 1,3 \ P (76).
Au point de vue de l’usure, on peut appliquer aux formules (75) et (76) la remarque déjà faite pour la formule ( 7:5), et tenir compte de la vitesse, en recourant à la formule (74), toute» les foi» qu’elle donne des valeurs supérieures à celles de» deux autres.
Pour les vitesses de rotation considérables, la formule (71) fournit souvent des diamètres de tourillons, que leur grandeur rendrait d’un emploi incommode. Dans ces conditions, si on emploie des diamètre» plus faibles, il est indispensable d’amener l'huile, sur les surfaces frottantes, avec, une pression assez élevée, qu’on lui donne, soit au moyen de tuyaux s’élevant à une assez grande hauteur, soit au moyen d’une petite pompe. Il se présente aussi certains cas ofi la question de l’usure n’est d’aucune importance; on peut alors, meme pour les vitesses de rotation considérables, conserver le minimum de diamètre. Pour les tourillons des meules de moulins, on cherche ordinairement à réduire l’usure, en trempant le pivot et le grain de la crapaudine; il semble évident qu’on arriverait plus sûrement au but qu’on se propose, en employant des tourillons d’un diamètre suffisamment fort.
Pour diminuer, dans une certaine proportion, l’influence de h , au point de vue de l’usure, on peut recourir à l'emploi de plaques mobiles. .Si, entre la base du pivot et le fond fixe de la crapaudine, on interpose 1, 2, 3 . . . i plaques (tig. 24o), les nombres de rotation» des différentes surface» de glissement semblent devoir être égaux à n, multiplié respec-
tivemcnt par > >
cette disposition a été essayée dans le» turbines et les moulins. Pour les hélices des bateaux, elle n’a donné aucun résultat satisfaisant; le» plaques se soudaient, en quelque sorte, les unes aux autres et, en définitive, celles qui tournaient arrivaient assez rapidement à s’échauffer, sous l'action du frottement; leur usure était
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excessivement rapide; l'emploi de roues dentées, pour assurer aux différentes plaques les vitesses de rotation indiquées précédemment, ne suffit pas davantage à empêcher la destruction rapide du palier. Autant, du reste, qu’il nous est permis d'en juger, par les dimensions que nous avons pu recueillir, la pression par millimètre carré est, en général, beaucoup trop considérable (1 kil. et souvent même plus encore).
On a souvent cherché à remplacer, pour les erapaudines, le fer, le liois, le bronze ou les alliages métalliques (métal blanc, etc.). En dehors des erapaudines en acier, (pie nous avons déjà signalées et dont l’action est également peu efficace pour les pressions trop considérables, on a essayé diverses substances, comme la pierre, le verre (1) et l’argile durci par la cuisson; mais l’emploi d’aucune de ces matières ne s’est généralisé. Oirard est l’inventeur des paliers à eau comprimée (2); l’eau, amenée à une certaine pression au moyen d’une pompe, agit sur les surfaces destinées à frotter l’une sur l’autre et on obtient ainsi, au prix d’une perte de travail très- faible, due au mouvement de la pompe, une marche très- facile du tourillon. Cette disposition était appliquée, à l’exposition universelle de 1 8t'«7, à un tourillon vertical, pour lequel (tirard avait remplacé l’eau par l’air. A la même exposition, on remarquait encore les tourillons de Jouffray, qui tournaient, avec une très -grande facilité, dans des paliers, complètement fermés, sur de l’eau comprimée, lai scide conclusion un peu nette qu’on puisse tirer de tout ce qui précède, c’est qu’on a reconnu l’insuffisance des diverses dispositions usitées pour les tourillons, soumis à des efforts longitudinaux, sans même pouvoir affirmer que la complication de certaines d’entre elles corresponde à un avantage sérieux.
Pivots cylindriques pour arbres verticaux.
Dans les usines, les arbres moteurs verticaux ont le plus souvent une vitesse de rotation assez faible, de telle sorte qu’il
(1) T.os coussinets en verre ont subi une épreuve de [dns de 12 ans et on en fabrique d'une manière courante à la verrerie de Aeker et C1', à Graggenau. près de Kastatt. Ce* coussinets, qui sont d’uii prix peu élevé, doivent avoir une très-gTande durée, tout en n’exigeant qu'une faible quantité de matière lubréliante.
(2) Annengaud- Vignole des mécaniciens, page 139.
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convient ordinairement d’adopter, pour leur calcul, la formule d = 1,86 y P. La charge du pivot ne se compose, en général, que du poids propre de l’arbre, augmenté de celui des roues et des manchons dont il est muni. Si on suppose ces pièces transformées en un cylindre, d’un diamètre d égal à celui de l’arbre, on obtient un arbre idéal, d’une longueur L, et le diamètre du pivot se calcule par la formule:
j - 0,14 VL (77)
laquelle donne pour:
L — 5™ 8” 12" IG
Exemple, lin arbre vertical, de 15m de hauteur, perte 3 mues dentées et 4 mtinchons; l'ensemble de ces pièces est équivalent , comme poids, à ntl cylindre, de même diamètre que l'arbre et dont la longueur serait de 10“'. Dans ce cas L =■ 15 -)- 10 = 2ü'“ et le diamètre du pivot doit être pris égal à du diamètre de Tarière.
Tourillons à cannelures.
L’emploi des tourillons à cannelures permet d'éviter les inconvénients qu’cntrainc la grandeur du diamètre, dans les tourillons soumis à des efforts longitudinaux considérables; en effet, grâce à cette disposition, il devient possible de n’employer qu’un tourillon de faible section, en répartissant l’effort total sur une surface aussi grande qu'on le désire. L’emploi de ce tourillon a eu une très -grande influence sur la construction des machines de bateaux à hélice et a permis de la simplifier notablement. Il présente également, de grands avantages pour les turbines et les pompes à force centrifuge. La pression se transmet au palier par une série de surfaces annulaires.
Pour le tourillon d’extrémité ttig. 241), comme pour les deux autres (fig. 242 et 243), le calcul coudait à une seule et même formule.
Si l’on désigne par P la pression totale sur le tourillon,
ti‘ le diamètre moyen et d le diamètre intérieur d’un anneau, b sou épaisseur, A sa hauteur, /i, la hauteur d’une rainure,
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i le nombre des surfaces annulaires, <|iii reçoivent l’action de la charge,
n le nombre de tours du tourillon, on doit prendre:
Double formule, comme celle que nous avons indiquée précédemment pour les tourillons cylindriques et dont ou doit se servir, dans la pratique , eu choisissant le plus fort des deux résultats qu’elle fournit; la valeur de b se détermine au sentiment; elle est généralement comprise entre et h et /»,
sont souvent pris égaux à b et quelquefois plus petits; les arêtes sont tantôt aigues, tantôt légèrement arrondies, on encore, comme dans la tig. 243, sont formées par deux surfaces, inclinées l’une sur l’autre de plus de 90°. La formule précédente suppose l’emploi de coussinets en bronze, ou de coussinets d’autres substances, munis d’une garniture en métal blanc. la? bois ne peut guère employé dans ce cas, car il ne présenterait pas une résistance suffisante, à moins d’exagérer, hors de toute proportion, la hauteur des rainures par rapport à celle des anneaux sur le tourillon; toutefois, il n'y aucun inconvénients l’admettre pour le cas particulier où on fait » = 1. On peut diminuer de moitié les dimensions que donne la formule précédente ,' pour les surfaces destinées à la pression, ù la condition de faire. passer sur les coussinets un courant d’eau continu. V
J". Exemple. L'arhre d'une j wuijte centrifuge, qui fait H00 tour* jmr minute, exerce, dnns le sens de su longueur, un effort de .'170 kihujr. sur les
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cannelures d'un tourillon ; l'arbre a > de diamètre et chaque cannelure doit uvoir une saillie de Wm ". La formule (7b) fournit alors, pour le mnnhre de ces cannelures le double résultat:
V' * “ 10x2000 = G’75 7 i rt **• * “ °>9,i 10 = 4’
dans ce cas, ü convient d'adopter le nombre 7.
2e. Exemple. L’arbre de l'hélice d'un gros ruisseau de guerre exerce sur le ruisseau une proptdsion de 18000 kilogr. ; le diamètre de cet arbre d = 380mm et il doit faire ôô tours jxir minute. Si nous prenons b — ijt/""', nous aurons, d'après la formule (78):
9, 9 ou 10 et i =
la première valeur est de beaucoup supérieure à la secoiule et c'est celle qu'au doit, adopter. Si on arait d = IM"“, la seconde valeur serait encore plus jietite , tandis que la première ne seruit pas modifiée, ib ne dépendant fuis iln diamètre. Dans le ruisseau, qui nous u fourni les données de cet exemple, le nombre des cannelures i est égal à 9.
3". Exempte. En conservant les données du 1“' exemple, il s'agit de déterminer le plus petit tourillon qu'on j misse employer, pour une mleur de b -- 10""". Pour cela, dans la double formule, nous égiderons les deux râleurs,
ce qui donne: d'n => 0)16-2000 — 1920, d'où d’ =* — 3,84 ou 4""".
tin u ensuite i = 4 -10 ’ oa commc précédemment : inutile
de faire remarquer d'ailleurs que le tourillon aurait un lunjuu d'une épaisseur tout - à- fuit inadmissible. Mais cet exemple suffit jiour montrer comment, sons certaines coiulitions , un tourillon à cannelures jiermet île descendre à îles dimensions très- faibles.
KC
Assemblages de tourillons.
Lorsqu'un tourillon ne peut pas être d’une seule pièce avec l’arbre qu’il doit porter, on est obligé de l’assembler avec lui d’uue manière spéciale; ainsi, par exemple, ou a fréquemment, pour les roues hydrauliques, à relier des arbres en bois avec des tourillons en fer ou en fonte.
La disposition de la tig. 244, qui représente un tourillon à ancre, conduit à pratiquer une entaille d’une grande largeur à l’extrémité de l’arbre et exige l’additiou de deux pièces de remplissage en bois. Ces pièces, une fois introduites, sont, maintenues par trois anneaux en fer plaeès à clmud. On donne à ces auneaux une forme conique, parfaitement régulière, qu’on peut obtenir de deux manières; la première méthode consiste à
TOIKII.I.ONS.
employer des barres de 1er droites, qu'on courlie d’abord en are de eerele, dans le |dan perpendiculaire à la plus petite dimension Fi K- 244. Fig. 245.
de la section, et qu'on centre ensuite, pour rapprocher les extrémités et les sonder; dans le second procédé, on forme d’abord de véritables anneaux cylindriques, qu'on transforme en anneaux coniques par la méthode de Clerk (l). Dans le premier procédé, si on désigne par R le plus grand rayon intérieur d’un anneau, on doit prendre 20 U pour le rayon de l’arc de cercle, qui doit former l’arête extérieure de la barre de fer, lorsqu'on la courbe d'abord dans un plan.
Le tourillon à clavette, ou à ancre artificielle, (fig. 24i>) est un mode d'assemblage très -convenable et très -solide. La tig. 240 représente un tourillon à deux ailes (en fonte) et la fig. 247 un Fig. 246. Fig. 247.
il) Voir l'Ingénieur civil, 1S64 (vol. X) p. 238. Clerk. changements de forme (lu fer forgé et d'autres métaux par immersion dans l'eau.
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Rouleaux, le Couatructeur.
tourillon à quatre ailes. Dans les tourillons à trois ailes seulement, il convient de prendre s/10 d pour l’épaisseur du métal.
Fig. 248.
Le tourillon à anneaux (fig. 248) comprend quatre ailes, réunies par une enveloppe conique, qui porte souvent, comme sur la figure, des nervures parallèles à l’axe, destinées à recevoir le moyeu d’une roue.
Le tourillon en croix, représenté par la fig. 249, donne la disposition la plus usitée dans la pratique. Le croisillon, venu
Fig. 249.
de fonte avec le tourillon, présente une surface complètement tournée, s’appliquant exactement sur l’about de l’arbre, qui est également dressé ; un anneau en fer forgé est destiné à renforcer l'anneau en fonte, qui réunit les bras du croisillon; ce dernier est d’ailleurs solidement fixé contre l’about de l’arbre par quatre boulons, dont les écrous sortt noyés dans de petites cavités, ménagées dans le bois.
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V. Arbres
Division des arlires.
Les arbres, qui sont destinés à porter des pièces animées de mouvements de rotation ou d’oscillation et qui , par eela même, sont munis de tourillons, se divisent, comme ecs derniers, en deux catégories, suivant qu'ils ont à supporter des efforts perpendiculaires ou parallèles à leur axe de rotation. On rencontre très - rarement des arbres rentrant complètement dans la seconde catégorie. Dans ce qui va suivre , nous aurons donc principalement à nous occuper des arbres qui sont simplement chargés transversalement, ou encore de ceux qui sont soumis à la fois aux deux genres d’actions. Dans les premiers, la charge peut agir en un point unique, on se trouver répartie en plusieurs points; nous aurons, par conséquent, à étudier séparément:
les arbres chargés m un seul point, nu arbres simples, et les arbres chargés en plusieurs points.
Pour chacun de ces deux cas principaux, nous aurons encore à établir deux subdivisions, comprenant, l’une les arbres à section circulaire, l’autre les arbres à section composée de différentes formes. Dans toutes les questions qnc soulève la construction des arbres, la méthode, connue sous le nom de graphostatique, rend de très -grands services. Nous aurons donc recours à la fois au procédé analytique et à la méthode des tracés, pour arriver à la solution des divers problèmes que nous allons aborder.
À. Section de forme circulaire.
Arbre simple composé de deux fnsoaux symétriques.
La charge Q, dirigée perjiendiculairement à l’axe de l’arbre, agit au milieu de la longueur et sur la tête de cet arbre, qui porte un moyeu (fig. 250). Les parties qui réunissent la tête de l’arbre aux tourillons portent le nom de fuseaux.
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Les tourillons doivent être calculés, d’après les règles du
chapitre IV, pour une pression P
et l’arbre lui même doit
Fig. 250.
être établi de manière à présenter, eu tous ses points, la même résistance que les tourillons.
Si l’on désigne par
d le diamètre et l la longueur d’un des tourillons, c la hauteur du collet,
D le diamètre du renflement de l’arbre, h sa longueur,
1)' le plus grand diamètre du fuseau près de la tête,
e — — D la saillie du renflement sur cette partie,
« la distance du milieu de l’arbre au milieu du tourillon, et si l’on prend:
on obtient un arbre qui, abstraction faite des congés, présente * partout le même degré de sécurité que le tourillon , c’est - dire que la tension maxima atteint 6k, lorsque l’arbre est en fer forgé et 3k seulement, lorsqu’il est en fonte.
Rigoureusement, pour présenter partout la même résistance, la forme de la partie comprise entre le tourillon et le renflement de l’arbre, devrait être une portion de paraboloïde cubique (§ 10. n. VI). L’exécution d’une surface de ce genre ne pourrait guère présenter d’intérêt que pour l’instruction des jeunes ouvriers. Dans les cas ordinaires, on se borne généralement à la construction d’un tronc de cône, ayant pour diamètres extrêmes Iï et d + 2 c. Quant à c, il suffit de lui donner une valeur suffisante pour permettre l'établisscmeut d’une rainure, destinée à recevoir
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la clavette de fixation du moyeu de la pièce, qui doit être établie sur le renflement.
Les longueurs des clavettes de fixation sur l’arbre varient essentiellement avec la forme qu'on donne à leur section; d’une manière générale, on peut distinguer trois esjièees de clavettes: les clavettes évidées suivant la courbure de l’arbre, tig. 2.r>l, 1. les clavettes posées à plat, à section rectangulaire, fig. 251, 2, 4, 5. les clavettes en partie noyées dans une rainure, tig. 251, 3.
Les elavettcs évidées ne peuvent guère s’employer que pour la fixation de pièces travaillant sans choc, comme, par exemple, les poulies; une seule clavette permet déjà de résister à des efforts considérables et, avec plusieurs pièces de ce genre, sur le même arbre, comme dans les exemples 4 et 5 de la fig. 251, on obtient une fixation, qui offre une sécurité complète. On obtient également un mode de liaison d’une très -grande solidité, avec une seule clavette à rainure, lorsque le moyeu est parfaitement alésé sur l’arbre. Dans les pièces de machines qui sont exposées à des chocs violents, il est prudent d’en employer plusieurs.
Les dimensions des clavettes, ne pouvant guère se déterminer que par une méthode complètement empirique, présentent, dans la pratique, de très-grandes variations; mais les indications que nous allons donner suffisent parfaitement pour les cas ordinaires. La seule matière qu’on emploie pour les clavettes est l’acier. On est conduit à distinguer deux cas, suivant que l'arbre doit simplement porter le moyeu ou qu’il est, au contraire, exposé à la torsion. On a ainsi, suivant les cas, des clavettes de soutien ou
Fig. 251.
des clavettes de torsion; en désignant par s la largeur de la clavette, par s, son épaisseur moyenne et par D le diamètre du renflement de l’arbre, on peut prendre:
pour les clavettes de soutien: s = 6 + ^, s, -4+^ (80) pour les clavettes de torsion: s = 4 + - -, s, = 4 -f ~ (81).
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Au
moyen
de ces formules
on peut
dresser
le
tableau
suivant :
clavettes de
soutien :
Si - 7
clavettes de torsion:
Si *= 7
Pour D <
30"“, on prend s
Lorsqu’on
emploie plusieurs clavettes , il convient de conserver à chacune d’elles les dimensions de la clavette unique. Pour les moyeux, qui sont placés à chaud sur l’arbre et qui, par cela même, présenteraient déjà, sans clavette, une fixation très- sérieuse, on peut diminuer les dimensions pour le cas de la torsion et se contenter de celles qui correspondent à l’autre cas.
Arbre simple composé (le deux fuseaux non symétriques.
Lorsque les distances du renflement de l’arbre aux tourillons sont différentes, comme dans la fi g. 252, la charge se répartit inégalement sur ces tourillons <lt et et on a:
Le plan moyen du renflement partage l’arbre en deux parties, dont chacune peut être considérée comme la moitié d’un arbre simple à fuseaux symétriques. On calcule, pour chacun
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de ces arbre» , la valeur de D' et la plu» grande sert à déterminer la valeur de 1).
Si le moyeu, destiné fi transmettre la charge Q, au lieu detre placé entre les deux tourillons, tombe en dehors, c’està-dire si at est négatif, comme dans la tig. 253, l’arbre, suivant l’expression pratique, se trouve chargé en porte-à-faux.
Fig. 253.
. ; [jC tourillon /) devient, dans ce cas, un tourillon intérieur. Les grandeurs numériques des efforts exercés sur les tourillons ' • ' ■" N 'soht données par les relations:
Pt _ «t P,_ «,_+«* Pt _
Q «i’ Q % ’ P3 tij -1-
On commence par déterminer le tourillon d,, puis on calcule un tourillon idéal d„ correspondant à la position de la charge; on détermine ensuite le diamètre I), comme s’il s’agissait d’un arbre, analogue au précédent, dont les tourillons seraient d, et d, et dont le rendement serait à la plaee du tourillon intérieur; on prend donc, pour /), la plus grande des deux valeurs D' et PC, que la formule (79) donne, pour les diamètres, aux deux extrémités du tourillon intérieur, et on détermine la longueur correspondante l3 par la formule: !s = ÿ/, 8 -f lst. Cela fait, sur la partie «„ on porte la parabole cubique, qui représente rigoureusement la forme d’égale résistance ct,_ à partir du milieu du tourillon d,, on porte, de chaque côté, la moitié de la longueur b (juc doit avoir la tctc de l’arbre; la perpendiculaire à l’axe, menée à cette distance, détermine, par son intersection avec la parabole, le diamètre 6 de la tête de l’arbre, qui est d’ailleurs
donné par la relation:
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Exemple. Pour un arbre en fonte , on donne Q = 12000 i'“, a , 1200""", a, = 6IXlmm, b — 330mm; le nombre de tours est inférieur à l.'tO.
On a P, = V — 600tP, P,= ] Q = ISOOO fr». D'après la table du § 80,
d, devant être compris entre 115 et 120, nous le prendrons égal à 115 , et d-, égal il 165mm; par suite l, =-- 151""“, l, — 220“‘m. Nous trouverons ensuite
ü — 165 ■ Ÿfÿ) " t,77-165 — 202""", l3 =» y 153* + 220* = 268"“", 5 = «•yjg = 1651,15 =
Emploi rte la graphostatique pour le calcul d'un arbre chargé en un seul point.
Pour déterminer les forces agissant sur les tourillons, on peut employer la méthode graphostatique, comme nous l’avons indiqué précédemment (§ 39). Nous avons enseigné à cet endroit le tracé du polygone funiculaire et nous avons montré (§ 43 et 44) comment, par ses ordonnées parallèles à la direction des forces, il fournit les moments statiques, correspondant aux différents points; pour ce motif, ce polygone peut donc encore être désigné sous le nom de surface des moments. Pour les problèmes que nous avons à traiter en ce moment , il est facile de déduire des principes généraux les procédés simples suivants.
I. La charge agit normalement à l’arbre
a. Le moyeu et la charge se trouvent compris entre les tourillons. Fig. 254. Sur la ligne AC, qui réunit les milieux des tourillons, on construit 254.
un triangle ABC, dont le sommet B tombe sur la direction de la charge <ÿ; par le point A, normalement à AC, on mène A. 3 — Q, puis on tire 3.0 et 2.0 parallèles à BC et à AC', on a alors A. 2 =
P, ct2.3 = P„. Comme les points Bt et Bt correspondent aux extrémités du moyeu, il en résulte que la force Q se décompose en deux, Q, et Qt, agissant précisément en ces points et qui sont données par le
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polygone des forces, en menant Oh parallèle à Bt B% ; on a alors: Ah = Ç),, 6.3 = Qa.
L'ordonnce verticale /, en un point de la surface des moments, est proportionnelle au moment statique M.Jt pris par rapport au point où eette ordonnée rencontre l’axe; de même l’ordonnée /, est proportionnelle au moment statique M, , pris par rapport à l’origine du tourillon P, . On a ainsi les deux relations distinctes :
relation qui permet de déterminer très - simplement la valeur de y.
b. Le moyeu est entre les tourillons, mais la charge tombe en dehors. Fig. 255. Sur la ligne AC, parallèle à l’axe de l’arbre, on construit le triangle ABC, dont les trois sommets tombent sur les directions des forces et on cherche le point D,
dont l’ordonnée Dd est égale à Q ; on mène ensuite 0 . 1 parallèle à AC et égal à CD, 0 . 3 parallèle à CB, la ligne .4.1.3 étant perpendiculaire à AC; on obtient alors 1.3 - Q, A.l = P, , 3..4 *=» P2.
La force Q doit se décomposer eu deux autres, situées dans les plans qui limitent le moyeu; si on joint les deux points C\ et Ca et si ou mène Oc parallèle à C\C,, les longueurs c. 3 et c.l représentent les forces correspondant respectivement à Ct et à Ct. Le tracé indique que, sur la longueur du renflement de l’arbre, il existe un point de la ligne élastique, pour lequel le moment de flexion est nul.
c. La charge est en dehors des tourillons. Fig. 256. On construit, comme dans le cas précédent, le triangle ABC, on détermine le point D par la condition que Dd =» Q, on mène A. 3 normal à AC, on fait 0.2= CD et parallèle h AC, 0.3 parallèle à CB et on obtient .4.2 ■= P,, 3.-4 = P,. Pour décomposer Q en deux forces, aux points G, et C\, on mène Oc
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<L La charge tombe entre les tourillons. Fig. 257. Après avoir construit le triangle ABC , on a à décomposer la force Q en deux autres, correspondant aux points Bl et Bt, et pour cela à construire le polygone ACBlBi (auquel est équivalent le polygone A C Bt Il3 ). Dans le polygone des forces, 1.3 = <?, 2.1 — Pn 3.2 = P, et si on mène Ü b parallèle à BiBl>b.‘i etb.l représentent les composantes cherchées pour P, B3 et BîBl.
ü. La charge agit obliquement sur l’arbre. Fig. 258. Le polygone des forces et le polygone funiculaire ont, Fig. 258. Fig. 259.
parallèle à P, P, et leB longueurs c.3 et c.2 donnent les composantes en C, et P,. Le tourillon B étant uniformément chargé sur toute sa longueur, la surface des moments, pour cette longueur, se trouve limitée par un arc de parabole.
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dans ce cas, une certaine inclinaison, qui est déterminée par la direction de Q. Les projections verticales a A et. 3 .r. représentent les pressions P, et P» exercées sur les tourillons; la composante horizontale de Q s’exerce sur l’un des tourillons, ou sur tous les denx(l).
III. Effort parallèle à l’axe de l’arbre. Fig. 259. Il se produit, dans ce cas, deux couples, composés, l’un des actions égales exercées par le moyeu sur l’arbre, l’autre des forces P agissant sur les tourillous (§ 3 h). Si , par les points A et (', correspondant aux milieux de ces tourillons, on mène les parallèles AB, et CB, jusqu’aux verticales des extrémités du moyeu
et si on joint les points Bi et B„ la surface ABlB,(J est celle des moments. Pour déterminer les différents efforts qui agissent sur l'arbre, transportons la force Q, parallèlement à elle-même, en bq, le point q se trouvant situé sur la verticale Cb du milieu d’un tourillon, joignons le point b au milieu de l’autre tourillon et menons, par le point q , la verticale qa jusqu'à la rencontre de cette ligne de jonction, la longueur q a représentera la force P. Si on porte cette longueur en A.l et si on mène 1.0 et 0.2 parallèles à A C et à B,BX, 1.2 représentera l’effort qui s’exerce en ft, et 2.1 celui qui s’exerce en bt.
Si , toutes les autres conditions restant d’ailleurs les mêmes, le moyeu tombe en dehors des tourillons, ce qui arrive, par
(I) La disposition de tiroir, dite à bayonnette, qn'on rencontre souvent dans les locomotives (fig. 201). donne lien à nn problème du meme genre.
Fig. 261.
Seulement, dans ce cas. le sens d’action de l'effort et son point d'application sur la tige AC changent périodiquement.
Fig. 260.
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exemple, pour une hélice île vaisseau, placée eu porte - il - faux, qui n’est qu’en partie immergée, lig. 260, le diagramme prend alors la forme AJ{C\C3 et montre que la longueur de la saillie n’a aucune influence sur la flexion.
Détermination de la résistance d'nn arbre donné. Diagramme d'essai.
Pour déterminer la résistance à la flexion d’un arbre donné, il est nécessaire de prendre les modules des sections correspondant à un certain nombre de points. Si, comme nous le supposons ici, toutes les sections sont circulaires, ces modules sont proportionnels h la troisième puissance des diamètres et on a, par suite, à prendre les cultes de tous les diamètres des sections considérées. C’est ce qu’on peut faire graphiquement, d’une manière très -simple, en se reportant aux principes exposés § 28.
Dans le cas oii le diagramme qu’on se propose d’obtenir devrait être comparé à une des surfaces de moments théoriques, que nous venons d’examiner, il conviendrait évidemment de l’établir de suite à la même échelle. A partir du point d’intersection 0 des deux axes rectangulaires X et Y, on porte, au-dessus de OX, la longueur Ou, qui représente la valeur entière (où la moitié) du diamètre du tourillon de la partie de l’arbre qu’on veut calculer et, dans la direction opposée, suivant Ob, l’ordonnée tu correspondant à la surface de moments théorique; sur nb on décrit un demi-cercle acb, on mène ac perpendiculaire à ac et, en prenant Oc pour unité, on a Ob = (Ou)3. On fait ensuite
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0. l=y,, 0.2 = y, ... etc. et on obtient, par une construction analogue, les valeurs cherchées ;/,3, y, 3 ... qu’on reporte sur la figure principale, pour le tracé du diagramme.
Iaî diagramme ainsi obtenu fournit des indications très-nettes sur l’effet des congés, des renflements, des évidements et même sur les erreurs de calcul qui ont pu se produire; il montre, en même temps, les différences de sécurité d’un point à un autre, puisque , en chaque point , la tension réelle est à la tension limite dans le rapport inverse de l’ordonnée du diagramme d’essai à celle de la surface des moments théorique. lorsqu’on connaît l’une des dimensions principales du diagramme d'essai, correspondant à celle du diagramme théorique, comme, par exemple, dans le cas actuel, le diamètre U, il est préférable de déterminer l’imité à adopter au moyen de cette donnée (e’est ce qui a été fait pour la fig. 262); on est beaucoup plus sfir, en opérant ainsi, de l’exactitude de l’unité Oe.
Arbre soumis A des charges en deux points de sa longueur.
Lorsqu’un arbre, comme celui de la fig. 263, est chargé en deux points, les extrémités portent le nom de fuseaux , tandis
que la partie moyenne constitue ce qu’on appelle le eorps de l’arbre. Ç, et désignant les charges, s la longueur du corps, les pressions sur les tourillons sont données par les relations:
Q» a, + S + at An moyen de ccs valeurs il est facile de calculer complètement les tourillons d, et ds, ainsi que les fuseaux o1 et a„
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à la condition de déterminer préalablement les diamètres I\ et I)% , eu les considérant comme appartenant à deux têtes d’arbre idéales, sur chacune desquelles l’action des forces Qx et Q., serait supposée concentrée en un seul point
Pour déterminer les diamètres du corps de l’arbre, aux différents points de sa longueur, ou a, en désignant par y le diamètre de la section, située il la distance x du point d’application de Ç,:
équation qui montre que le profil du corps de l’arbre se trouve formé par deux arcs de paraboles cubiques. Ordinairement ces deux ares se trouvent remplacés par de simples ligues droites, de telle sorte que le corps de l’arbre présente, en réalité, la forme d’un tronc de cône.
Les deux têtes de l’arbre peuvent se déterminer, comme on l’a indiqué au § hh, en supposant qu’on donne une faible profondeur aux rainures des clavettes; la largeur l> des portées est celle des moyeux des pièces qu’elles doivent recevoir.
Dans un grand nombre de cas, les longueurs des fuseaux doivent être égales et les deux charges sont les mêmes, c’està-dire qu’on a: at = «,, ■— O2 > il en résulte
/', = I\ = «= Os et y *= A
c’est-à-dire que le corps de l’arbre est cylindrique.
11 peut eucore arriver que, pour un fuseau, et même pour les deux, la charge soit en porte-à-faux. La fig. 264 se rap-
porte au premier cas et, si on désigne par s la longueur du corps de l’arbre comprise entre et P„ on a:
s_ . a Qx
s a'Qt s+« 1 ’
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les valeurs de jj , se déterminent, ici encore, par la formule
(87). Pour une disposition de ce genre, il peut arriver que cette formule conduise à y — O pour un certain point; c’est ce qui a lieu, si, pour un point situé à une distance x0 du point d’application de Q, (fig. 264), ou a la relation :
Qi
Dans ce cas, pour se rapprocher le plus possible de la forme indiquée par la théorie, il convient de faire usage, dans la pratique , d’un tronc de cône creux ; on peut encore économiser la matière , en ayant recours à un rétrécissement dans cette partie de l’arbre; toutefois, le diamètre correspondant à l’abscisse x0 ne doit pas être indéfiniment réduit, car il existe toujours eu ce point un certain effort de glissement (§ 221).
Exemple. Q, = 2000*, =» 1000*, » = 1800mm, a, = a, — 800"".
plu», g
1900—000. ' Ï8dtJ+ soo
14 par suite P - 7 ’ 3,100 116’ 1 ’ ' HT
île
1923*: nu
f , d’où P, = 501000 26’ 26
moyen de ces valeurs , il est facile de déterminer les dimensions des tourillons
ce point se trouvant compris dans la longueur du corps de l’arbre, il y a lieu d’appliquer le mode <t approximation indiqué précédemment.
et des fuseaux. On a d’ailleurs y — 0 pour x„
Application de la irrapbostafiquc aux arbres à double charge.
Supposons que les forces données Ç, et 0* agissent normalement à l’axe A T) et dans le même sens, comme précédemment (fig. 265). Sur la ligne A a..., perpendiculaire à AD, portons les longueurs a.l =« On 1.2 du point 0, choisi
comme pôle, menons les rayons Oa, 0 1, 02, prolongeons aO jusqu’à sa rencontre, en b, avec la direction de la force On par ce point b menons br. parallèle à 1 O et par le point c, qui se trouve sur la direction de Qt , cd parallèle à 2 0; joignons enfin le point d au point a. Si, par le point 0, dans le polygone des
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forces, nous menons 03 parallèle à d a , 2 3 représentera la pression P, sur le tourillon B, et 3 a la pression P, sur l’autre tou-
Fig. 265. Fig. 260.
rillon A ; abcd est la surface des moments, dont les ordonnées verticales t, servent à déterminer, comme on l'a indiqué précédemment (I, § 90), les diamètres correspondants de l’arbre. Le point d’intersection c des lignes uh et de prolongées fournit un point, par lequel doit passer la résultante des forces Q, et
Si on commence par déterminer d’abord la ligne Ke, par exemple au moyen de la méthode du § 40, le problème actuel peut se ramener à celui qui a été résolu précédemment (I, § 30) et, dès lors, la direction de la ligne ad peut être choisie d'avance, connue on l’a fait dans ce premier cas.
Si l’un des efforts s’exerce en dehors d’un des tourillons, (fig. 266), il peut se rencontrer, sur la ligne élastique, un point pour lequel le moment de flexion soit nul; c’est ce qui a lieu, lorsque la résultante des forces <?, et Ç, tombe entre les appuis A et B (comme dans le problème I. b. § 9u). L'effort de glissement, qui existe en ce point et que nous avons mentionné plus haut, se trouve représenté par 1.3.
Lorsque la résultante des forces Qt et Qt tombe eu dehors des deux tourillons, comme dans la fig. 267, ce point de flexion nulle n’existe plus, mais la pression P, agit dans le même sens que les forces Ç, et Qt ; la méthode à suivre, dans ce cas, est d'ailleurs identique h celle que nous' venons d’indiquer.
11 peut encore arriver que la résultante tombe directement sur le support B. Dans ce cas, les moments- des forces, qui tendent à produire la flexion, sont complètement nuis sur la longueur AB, taudis que, dans l’hypothèse précédente, ils étaient
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simplement très -petits; les deux lignes limitant la surface des moments coïncident sur cette longueur AB. Dans ce cas, il
Fig. 267. Fig. 268.
convient de donner simplement au fuseau AB et au tourillon A des dimensions suffisantes pour résister aux efforts accidentels ou aux forces qui ne sont pas comprises dans celles qu’on introduit dans le calcul: ces dimensions peuvent donc être généralement très - faibles. La décomposition des forces isolées en d'autres forces, situées dans les plans extrêmes des moyeux, s’opère comme on l’a indiqué au § 90.
En dehors des différents, cas particuliers, qui viennent «l’être examinés, on pourrait en imaginer beaucoup d’autres, par exemple, ceux qui correspondraient à des charges agissant dans des sens opposés, mais comme les exemples précédents suffisent parfaitement pour faire comprendre la marche qu’il convient de .suivre, nous ne croyons pas devoir nous y arrêter.
Arbre soumis si deux efforts obliques. Essieu de wagon. Arbre de grue.
Lorsque les forces Ç, et Q„ au lieu d’être normales à l’axe, viennent A agir obliquement, la solution graphique, du problème continue si présenter sensiblement le même degré de simplicité. Nous choisirons, comme exemple d’application de la méthode, un essieu de wagon, en négligeant les influences accessoires, qui n’ont, en réalité, qu’une faible importance.
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En dehors de la charge verticale Q (lig. 269), appliquée au centre de gravité S du wagon , il peut se produire, de temps
Fig. 269.
à autre, au même point, une force horizontale H, résultante de la force centrifuge et des vibrations, qui, d’après Seheffler, peut s’élever à 0,4 Q. Ces deux forces ont une résultante R, qui agit obliquement sur l’essieu. Cette force donne naissance à des pressions, à la fois sur les têtes de rails À', et JT, et sur les tourillons A et D. Pour obtenir les composantes sur les rails, il convient de remarquer que, pour le rail Kt, il ne peut y avoir qu’une pression normale au bandage et que, par suite, on doit prendre l'angle LKt S' — 90°. Aux points d’intersection B et C de l’axe et des directions des pressions exercées sur les rails, ces dernières peuvent se décomposer en forces verticales Qt et Qt et en forces horizoutales, qu’on peut négliger; les efforts obliques, exercés sur les tourillons, peuvent de même être remplacés par des composantes horizontales et les pressions verticales Pj et P2 ; ces dernières permettent de calculer les diamètres </, et d2 et d’obtenir ainsi le résultat qui a le plus d’importance dans la question. Maintenant, par le point d’application E de la résultante R sur l’axe, meuous Ec perpendiculaire à
Rouleaux, le Constructeur. 15
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AD et à ad, joignons ea et ed et réunissons par une ligne droite les points b et c, où les lignes précédentes sont rencontrées par les directions de et prolongées; enfin, par les extrémités B', B ", C, C", menons des perpendiculaires à ad et joignons b' b", c c" ; nous obtenons ainsi le polygone funiculaire ab'b"c'c"d pour le cas actuel. Les ordonnées t de ce polygone servent à déterminer, comme précédemment, les diamètres y de l’arbre, en partant du diamètre r/, du tourillon et de l’ordonnée f, correspondant au collet de ce tourillon.
La direction de la pression A", B peut être déterminée par un procédé plus simple que celui qui consiste à faire usage du point 8‘, dont le tracé est souvent incommode. Imaginons qu’on joigne un point quelconque de la résultante R, le poiut E, par exemple, avec les têtes de rails AT, et AT,, qu'on décompose cette résultante R*= Er (fig.270) ^en deux composantes Eks et k^r = E klt suivant les directions EK% et AA,, qu’on mène ks 1 horizontal et El parallèle à la direction connue K,, S\ les deux longueurs ainsi déterminées, IE et rl, représentent respectivement les efforts exercés en K, et K , et la seconde donne la direction cherchée; Ekt et l sont les forces intérieures, agissant au sommet Kt du polygone funiculaire et qui doivent être en équilibre avec la pression, de direction connue, KtS'.
Comme la force horizontale H peut être dirigée aussi bien à gauche qu’à droite, il convient de faire usage, pour chacune des moitiés de l’arbre, de la partie du polygone ass'I/b', qui a la plus grande surface; c’est pour ce motif que cette surface se trouve reproduite symétriquement à gauche, en pointillé. En outre, ou peut tracer le polygone funiculaire pour la seule charge verticale Q. Ce tracé fournit, pour le corps de l’arbre, une ordonnée plus grande que s s et c’est celle dont on doit se servir. La forme générale du corps de l’essieu est alors celle d’une surface de révolution, évidée au milieu, telle que celle représentée par la lig. 271, dont on trouve, dans la pratique, de nombreuses reproductions. Les tourillons des essieux de wagons ayant une vitesse de rotation de 250 à 300 tours, par minute, il convient, lorsqu’on les fait en fer forgé, d'adopter le nombre 2 pour le rapport de la longueur au diamètre. Les
Fig. 270.
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collets de ces tourillons jouent, dans les courbes, un rôle assez important, en raison de la force latérale H ; il convient, par
Fig. 271.
suite, de donner à la saillie e de ces collets une hauteur égale à ~ ou même -^, c’est-à-dire de la faire notablement plus
forte que dans les tourillons ordinaires.
Les arbres verticaux des grues sont généralement soumis à des efforts obliques, agissant sur plusieurs points, comme nous allons le voir dans les exemples suivants. Une grue de quai, à arbre vertical (tig. 272), est soumise à la charge L et au poids propre G du treuil et du bras, qui se composent pour donner une résultante totale Q sur la colonne (voir l’exemple § 34 et la remarque page 92). En A et B sont des tourillons de rotation et en CD l’arbre se trouve engagé dans un croisillon en fonte, solidement fixé en E et F. Pour déterminer tout d’abord les efforts en ces deux points, traçons le polygone funiculaire efq et le polygone des forces e2 1 O, où 21 «= Q, l e =* la force Qn en F, et c2 = la force <?2, en E. Ces trois forces extérieures, agissant toutes les trois parallèlement à l’axe de l’arbre, nous pouvons faire usage de la méthode de la fig. 259. Si, dans la üg._273,
Fig. 272. Fig. 273.
nous menons qt qs = Q, qtq3 parallèle à A g, et perpendiculaire à AB, nous obtiendrons les forces horizontales P, et P4, Y une en
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A, l’autre en B. Le tourillon en A doit supporter toute la charge verticale; par conséquent, à la force P,, en A, vient s’ajouter la force Ç [tour donner une résultante inclinée P, Menons maintenant Cfx perpendiculaire à AC, faisons f2 f\ — Qx et, après avoir joint le point fx au point I), tirons ftf3 parallèle à Cfx, la ligne ftf3 représente la grandeur d’une force qui, pour le point C, est dirigée de droite à gauche, et, pour le point D, en seus contraire. De même, si on porte, suivant c, cs, la force Q», qu'on joigne e, D et qu’on mène et c3 parallèle à <4 C, cette longueur c, e3 représente la grandeur d'une force dont l'action, pour le point C, est encore dirigée de droite à gauche et, pour le point /), en sens inverse. Nous devrons prendre, par conséquent, P, = - j-CjC*
et 1\ -- vt e3 + f3 /j. La pression verticale de l’arbre est tout entière reportée en D : nous aurons donc à composer en ce point la force verticale Q = ft fx — c, avec P4, pour obtenir la résultante P\ (comme vérification le point d’intersection S de P,' et de P'4 doit se trouver sur la résultante de P3 et Ps).
Si nous négligeons, comme précédemment, la compression de l’arbre, nous pouvons, avec Px, P2, Ps, P4, fonner le polygone des forces a2 3 0, représenté, à échelle réduite, fig. 272, et obtenir ainsi la surface des moments abed.
La fig. 274 représente une autre disposition de grue, avec un arbre mobile, sur lequel sont fixés le mécanisme du treuil et la flèche. Eu supposant donnée de nouveau la position de Q — L + G, transportons cette force (J en qx q3, la ligne Aqx étant menée, par le point A, perpendiculairement à l’arbre, et, après
Fig. 274. Fig. 275.
avoir joint qx et I), menons, parallèlement ii Aqx, la ligne q3q3, jusqu’à la rencontre de qx D; q3qt représente alors la force horizontale P„ en A , et q2 q3 la force également horizontale P4,
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en D. Cette dernière se compose avec la force Q pour donner une résultante oblique.
Far une décomposition tout-à-fait analogue de Q, aux points B et C, on obtient les forces horizontales P, et P3, lesquelles sont égales, mais de sens opposés; la dernière se compose avec la réaction Q, pour donner également une résultante oblique. Les quatre forces horizontales, que nous venons d’indiquer pour les points A, B, C, D, présentent une disposition tout-à-fait identique à celle des charges normales de la fig. 259. Nous obtiendrons donc mie surface de moments abcd (tig. 275) entièrement semblable et qui, par conséquent, entre B et D, présente un point, où le moment de flexion est nul; il en résulte que l’axe de l’arbre doit présenter une double flexion, l'une à droite pour la partie supérieure, l’autre à gauche pour la partie inférieure. Dans le polygone des forces, on a:
2a =» P„ a2 P„, 2 1 ■= P4 et 1 2 — P,.
Arbre eharge en un nombre de points égal ou supérieur à trois.
Supposons, ce qui se présente assez fréquemment, qu’nn arbre se trouve chargé en quatre points; en désignant par Q, , Qs, Qs, Qt (fig. 276) les différentes charges et par s,, s,, s9 les longueurs de l’arbre, comprises entre, les directions de ces forces, on aura:
équation qui, par un changement convenable d’indices, peut
donner également la valeur de ~ ; comme moyen de simplifica-
Vs
tion on de vérification des calculs, on peut faire usage de la relation I\ +?, = (), + Qt + Ç4-
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.Si on suppose nulle» à la fois les deux quantités Çt et s3, on obtient une expression qui se rapporte à un arbre chargé en trois points; si on fait, de plus, <J3 <*= û et s, -= 0, on retombe sur la formule (86) pour un arbre chargé en deux points; enfin pour Qa ==* 0 et s, = 0, on se trouve dans le cas d’un arbre simplement chargé en un point.
Pour les différentes parties du corps de l’arbre, on peut établir des formules analogues à la relation («7); il suffit d’ailleurs, dans la pratique, de réunir par de simples troncs de cônes, les différentes têtes de cet arbre.
Le diamètre de la tête de l’arbre correspondant à se détermine par la formule:
Pi
fi+M
1 Vi
_ Vi Q*
Si, dans cette formule, on égale successivement à 0 les quantités s3, s8 et s,, on obtient les valeurs de D’-
Dans le cas on l’un des fuseaux serait chargé en porteà-faux, la méthode à suivre peut se déduire facilement de ce qui a été fait précédemment pour des cas analogues; on peut également arriver directement au résultat, en considérant a, ou a, comme négatif.
Quant à la détermination graphique des forces et des moments, elle peut se faire de la manière suivante: avec les forces données, depuis 1 jusqu’à 5, on forme le polygone des forces, puis, d’après les indications du § 40, le polygone funiculaire nbcdefg-, on trace ensuite, dans le polygone des forces, 06 parallèle à g a; 5 6 représente alors la force Pj> en G, et 6 n la force P,, en A. Ces forces P, et Pa permettent de calculer les tourillons d, et dt) en .4 et en G, tandis qu’on peut faire usage, comme précédemment, des ordonnées du polygone funiculaire, pour le calcul des diamètres aux différents points de l’arbre.
Le point d’intersection h des lignes ah et gf prolongées est un point de la direction Mb de la résultante de toutes les forces depuis 1 jusqu’à 5. Si on veut commencer par déterudner la position de cette résultante, au moyen de la composition successive des charges (§ 40), il est très -commode de se donner le
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point O tel que a g soit parallèle h AG. On peut aussi d’ailleurs rabattre facilement le polygone funiculaire oblique, trouvé précédemment, sur une ligne parallèle à AG.
Fig. 277.
Si l’arbre a plus d’un fuseau chargé en porte-à-faux, comme on l’a supposé dans la fig. 278, la marche à suivre reste toujours la même; en partant du point a, on construit d’abord le
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polygone des forces «5 0, puis le premier côté du polygone funiculaire b a jusqu’à l’aplomb A a de la première force, le second côté an jusqu’à la direction Ce de la seconde force et ainsi de suite, jusqu’au dernier côté eh, qui ferme le polygone. Les directions du premier eôté du polygone et de l’avant -dernier se coupent en un point de la résultante H h.
Ia; problème que nous venons de traiter donne lieu à différents cas particuliers , qu’on obtiendrait en supposant des charges dirigées en sens opposés ou inclinées sur l’arbre. La solution de chacun de ces cas ne peut d’ailleurs présenter aucune difficulté en se reportant aux problèmes du même genre, traités précédemment.
Arbre soumis à des forces situées dans des plans différents.
Le calcul analytique des dimensions d’un arbre chargé présente des difficultés notablement supérieures à celles que nous avons rencontrées jusqu’ici, lorsque les forces agissent dans des plans différents (tig.^279); la méthode graphostatique, au contraire,
Fig. 279.
permet d’arriver facilement au résultat. On commence par construire les polygones des forces AO, 1 et D0t 2 (fig. 280), pour 0, et avec des distances de pôles égales, G01 = HO„ de
Fig. 280.
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manière il faire coïncider, en AD, le» deux ligne» de fermeture de» polygones funiculaires Ab' I) et Ar" J) qu’on trace ensuite; cela fait, on reporte les ordonnées du second de ce» polygone» sur de» ordonnée» inclinées B B" — Bb", CC" =• Ce", etc., qui font avec le» ordonnée» verticale» du premier polygone, et en arrière, un angle « , précisément égal à celui que font les deux plans passant par l’axe et par chacune de» deux forces Q, et Qt. Si on prend ensuite 7fô = B " b', Cc= G" c, Ee **= E"e, etc., on obtient un polygone funiculaire AbefcD, dont les ordonnée» verticale» (tj 44) fournissent les moments de flexion, nécessaires pour déterminer les dimensions de l’arbre. La ligne befe est une ligne courbe (arc d’hyperbole), taudis que Ab et r.D sont de simple» lignes droites. Si on mène encore O, O, parallèle à Al, Oj 0,' parallèle à D 2 et que, par les points 0,' et Ot’, on trace les lignes 0,'./ et 0,,' K perpendiculaires k Al et à 1)2, AJ et B K représentent les pressions P, et P, des tourillons, qui toutes les deux doivent être mesurées à l’échelle adoptée pour les polygones des force».
B. Arbres à sections de formes complexes.
Section annulaire.
Pour le» arbre», dont la section est une couronne circulaire et qui présentent, par conséquent, une forme analogue à celle des tuyaux, on commence par calculer les tourillons, comme tourillons creux, en faisant usage des données du § 79 ( f ), puis, en conservant, pour la partie creuse, la proportion admise dans ce premier calcul, on détermine, par rapport au diamètre du tourillon creux, toute» le» autres dimensions de l’arbre, exactement comme nous l’avons fait avec les tourillons pleins. Le rapport du vide au diamètre extérieur, dont on fait le plus généralement usage, est 0,6.
Cette méthode de calcul peut d’ailleurs être remplacée par la suivante: après avoir déterminé toutes les dimension» de l’arbre, en supposant la section circulaire et pleine, on adopte la valeur qu’on juge la plus convenable pour la proportion du vide et on augmente alors les différents diamètres, trouvés précédemment, dans le rapport indiqué par le second membre de la formule (65).
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Section en croix. Table.
Pour les arbres en fonte, chargés en plusieurs points, une des formes de sections les plus convenables est la section en croix. Le corps de l'arbre se compose, dans ce cas, de quatre nervures ou ailettes et présente une certaine analogie avec le tourillon à ailettes du § 80. La forme des fuseaux est souvent celle d’un conoïde, comme, par exemple, dans la fig. 281. Pour
construire un arbre de cette espèce, on commence par tracer le corps (en pointillé), comme s'il devait être à section circulaire pleine, puis on établit le profil KS ... des nervures, en le raccordant, d'un côté, il la tête de l’arbre en K et, de l’autre côté, au renflement (V. § 101) compris entre les deux fuseaux. Dans ce cas, si, pour une section quelconque (x) du corps, on désigne par
xj le diamètre de l’arbrp idéal il section circulaire pleine,
h et b la hauteur et l'épaisseur des nervures, on doit déterminer b, de manière à satisfaire il la relation:
Au point de vue du calcul des poids, il est important de connaître le rapport de la surface F, de la section en croix à la surface F de la section circulaire; ce rapport est donné par l’expression :
La table suivante facilite beaucoup l’usage de ces formules.
Fig. 281.
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Pour obtenir le poids du eorps de l’arbre à ailettes, il suffit de multiplier celui de l’arbre idéal à section circulaire, préalablement calculé, par la moyenne arithmétique des différentes
valeurs de \\
Exemple. En un certain point de la longueur, le profil de l'arbre à ailettes it une hauteur double du diamètre de l'arbre circulaire idéal; (Unis ce cas, on voit pie, d'après la 2 ,m" colonne et la 3”°’ ligne de la table, la largeur des nervures b doit être égale à 0,07 de la hauteur. La 3*"' colonne indique, en même temps ,. que la surface de la section
en croix n'est que les de celle de la section circulaire correspondante.
Section étoilée. Table.
On emploie assez souvent, pour les arbres en fonte, la forme de section représentée par la fig. 282. On commence par tracer, comme précédemment, l'arbre circulaire idéal et le profil des nervures, qui se trouve généralement déterminé par des considérations d'aspect. Cela fait, on peut, pour chaque section, se donner l’épaisseur h des nervures et chercher le diamètre k du noyau, ou, au contraire, se proposer de déterminer h, en se donnant k (en le supposant constant, par exemple, sur toute la longueur de l’arbre). Dans les deux cas , la valeur cherchée doit satisfaire à la relation:
mwMfn • • w
qui a servi à établir la table que nous donnons ci- après.
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Comme le noyau, au point K, a un diamètre plus faible que celui de la tête de l’arbre et présente, par suite, une
Fig. 282.-
résistance moindre, il est tout- à -fait rationnel, comme l’indique la fi pire , de laisser aux nervures en ce point une certaine saillie sur la tête, afin de compenser cette diminution.de résistance; l’établissement de cette saillie ne présente d’ailleurs aucune difficulté, grâce à la présence du collet K.
Valeurs do
pour
Exemple. Pour une certaine section du corps de rarbre, on a — k k
= 2 et — = 0,0, c.-à-d. - 0,3 ; on doit, d'apres la table, prendre b
= 0,07 (colonne 12, ligne 3).
Dans la fig. 282, où on a supposé b constant, on a à déterminer les différentes valeurs de k. Dans les cas ordinaires, il est parfaitement suffisant de connaître deux diamètres du noyau
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entre deux points d’application des charges (par exemple les diamètres correspondant au tiers et aux deux tiers de sa lougucur), et de faire passer par ces points un tronc de cône, qu’on substitue ainsi ô la surface représentée par l’équation précédente (conoïde); comme d’ailleurs l’emploi de la table se prête trèsfacilement à la détermination du profil du noyau, rien n’est plus simple que d’obtenir, si on le désire, uu plus grand nombre de points.
Fig. 28a.
Dans la fig. 283, qui représente un arbre chargé en trois points, k étant supposé constant, on a à déterminer b, en conservant également au fuseau a une section étoilée. Les têtes, au milieu et aux extrémités, présentent un renflement, destiné à permettre l'établissement des clavettes; la tête du milieu est renforcée par huit petites nervures, indiquées sur l'une des coupes transversales. A l'extrémité de chaque tourillon est fixé un tourillon auxiliaire plus petit, qui est d'un grand secours pour la pose des arbres de cette espèce, lorsqu’ils atteignent un poids considérable.
Arbres A nervures terminées par nn rebord. Table.
Pour les arbres qui ont à Supporter des charges considérables, ou a fréquemment recours à la forme de section, repré-
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«entée dans les fig. 284 et 285 et qui se compose de nervures en croix, munies de rebords à leurs extrémités. Dans ce cas, comme dans les précédents, après avoir tracé l'arbre circulaire idéal, de diamètre d, on choisit le profil , c’est- à-dire la hauteur h pour chacune des sections. Si nous supposons que, pour chaque section, l’épaisseur c du rebord soit précisément égale à l’épaisseur b de la nervure, nous aurons, dans le cas de la fig. 284, à prendre, pour la largeur 6, :
formule qui a servi à calculer la table suivante.
Valeurs de
pour h
Fig. 284.
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Comme en
réalité \ b
ne peut pas descendre au-dessous
de 1 et qu’on ne lui fait jamais dépasser 7, les valeurs inscrites dans la table, pour ce rapport, sont comprises entre ces limites. Ou se borae d’ailleurs à déterminer quelques points, au moyen de cette table, et à les réunir par une ligne continue.
La fonne de section de la tig. 284, qui est très - employée par les constructeurs anglais , a l'avantage de n’exiger qu’une assez faible quantité de matière; aussi convient - elle spécialement pour
Fig. 285.
les constructions d’une certaine importance; les rebords de nervures donnent à l’arbre une apparence de force, qui est de nature à faire naître le sentiment de la sécurité.
Dans la forme représentée fig. 285, ou a toujours, pour l’épaisseur du rebord, c -= b, mais sa largeur est constante et égale à 2 b ; dans ce cas, l'épaisseur du noyau k doit être variable.
Le rapport doit être choisi, de manière à satisfaire à la
relation :
TF
L’emploi de cette formule peut être avantageusement remplacé par la table suivante. Pour ce dernier arbre, comme pour tous les arbres à nervures que nous avons examinés jusqu'ici, on modifie le profil longitudinal, jusqu’à ce qu’on arrive A des lignes qui, dans toutes les positions, présentent un aspect satisfaisant, sans s’écarter toutefois notablement de la forme rigoureuse.
Exemple. Pour une section voisine de la tête de l’arbre, la hauteur du profil h — l,li y et b = ^ ; pour ces valeurs , qui correspondent à la colonne S et à la ligne 7 , la ligne 1 fournit k = O fi h.
Dans la disposition de la tig. 285 , les rainures pour le clavetage sont ménagées sur des nervures spéciales, intercalées entre les nervures principales, de telle sorte que la tête de l’arbre
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présente, en section, la forme d'une croix à huit bras. Les rainures ainsi disposées, qui ont l’avantage d'être accessibles par leurs deux extrémités, sont bien préférables à celles qu’on établissait primitivement sur les nervures principales, en avant des saillies K.
Valeurs do ^
pour îh
Tracé des profils des nervures des arbres.
Pour effectuer le tracé des lignes à faible courbure, qui doivent limiter le profil des arbres à nervures ou à ailettes, on peut employer une des méthodes suivantes. Dans les figures correspondant à ces différentes méthodes, AB représente l’axe géométrique de l’arbre, S le sommet (connu) de la courbe du profil, K le point, également donné, où cette même courbe vient s'arrêter sur la tête de l’arbre.
1. Arc de cercle. Ce genre de profil n’est admissible que pour les tracés à petite échelle, qui peuvent s’effectuer au moyen de gabarits circulaires.
2. Parabole (fig. 286). On mène SD et CK parallèles à AB et on partage S D et DK en n parties égales (six , par exemple); par les points de division 1, II, III ... d c SD, on mène des perpendiculaires à CK et on trace, par le point S, les
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lignes Si, S 2 , S 3 ... qui, par leurs intersections avec les perpendiculaires I, il, 111. .., fournissent un certain nombre de points de la parabole.
Fig. 286.
lignes SD et CK parallèles kAB\ du point A, comme centre, avec A S pour rayon , on décrit un cercle et on divise l’arc SE, compris entre le point S et la ligne CK, en « parties égales
Fig. 287.
(six, par exemple); on fait de même pour la ligne SD et, par les points de division 1 , 2 , 3 ... on mène des parallèles k AB, qui, par leurs intersections avec les perpendiculaires abaissées sur cette même ligne des points I, II, III ..., fournissent autant de points de la courbe cherchée.
4. Ligne élastique. On prend une règle prismatique, à section carrée (fig. 288), qu’on courbe avec beaucoup de soin, en agissant sur elle par pression, aux points À',, Ks et S; lorsqu’on
Fig. 288.
voulue , on s’en sert pour tracer la courbe. Dans les constructions
Realeaux, U Coastractour. 16
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d’une certaine importance, on doit faire usage de règles ayant de 20 à 30““ d’épaisseur, qu’on conserve sous l’eau. Dans les petits tracés sur les planches à dessiner ordinaires, il convient de ne pas eu employer d’une épaisseur inférieure à 5“".
5. Cardioïde. La méthode que nous allons indiquer est en usage dans un grand nombre d’usines; elle s’emploie de préférence pour tracer directement la courbe du profil sur la planche même qui est préparée pour former une nervure du modèle de l’arbre. Pour effectuer ce tracé, on commence par préparer un calibre en bois S' KEC (fig. 289), dont les dimensions C S' ■— CS et CE — CK sont données par la position des points S et K, qu’il s’agit de relier par une courbe. Après avoir fixé en C et en K deux fortes pointes, ou fait mouvoir le calibre, en ayant soin d’appuyer constamment le côté CE contre la pointe C et le côté S E contre la pointe K-, dans ee mouvement, le
Fig. 289.
point S' du calibre décrit un arc de cardioïde, qui remplit parfaitement le but qu’on se propose; en fixant au point S' un crayon en plomb, on peut obtenir directement, comme nous l’avons dit, le tracé de la courbe sur la planche qui doit représenter l’une des nervures dans le modèle.
Pour les tracés à effectuer sur les planches à dessiner ordinaires , le procédé le plus commode consiste à déterminer d’abord un certain nombre de points de la courbe, par l’une des méthodes 2 ou 3, et à la tracer ensuite au moyen d’une règle mince, qu’on courbe de manière à la faire passer par ces différents points.
Arbres en bols.
Dans les roues hydrauliques on rencontre encore un assez grand nombre d’arbres eil bois de chêne, dont la section est un polygone régulier. A l’exception des extrémités, qui doivent être
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disposées spécialement, d’après le mode de fixation adopté pour les tourillons (V. § 86), ces arbres sont prismatiques et leur diamètre est, par suite, en tous les points, celui qu’exige la section où se produit le maximum de tension. Pour déterminer le diamètre d’un arbre en bois de chêne, on commence par chercher celui de la tête de l’arbre en fonte, également chargé, (Y. § 87 à 96) et on multiplie ce dernier par 1,55 (c’est-à-dire par la racine cubique du rapport des coefficients de résistance de la fonte et du bois, qui sont respectivement 7,5 et 2). Le diamètre ainsi obtenu peut, dans certains cas, sc trouver trop faible, lorsque, par exemple la tête de l’arbre doit être munie de bras, fixés directement dans le bois; mais il est sutfisant lorsque la section reste pleine. Lorsque ce diamètre sc trouve inférieur à celui qu’exige la fixation des tourillons, il est nécessaire de l’augmenter et de lui donner, sur toute la longueur de l’arbre, les dimensions que réclame cette fixation. Pour les arbres de roues hydrauliques, le choix à faire entre la fonte et le bois dépend essentiellement des circonstances locales, des prix comparatifs, etc.
Exemple. Un arbre de roue hydraulique, dont la demi-portée est de 2100mm, supporte une charge telle que ses tourillons en fonte doicent a voir 90""° de diamètre et, jrar suite, 120mm de longueur. Conformément aux indications du § 88, il convient de prendre, pour le diamètre de la tête de l'arbre * 2100 */— “
en fonte: D = 90 j •= 90 y 40 = 308mm. Pour un arbre en bois, on aurait lf — 1-55-308 =» 477aa.
TI. Arbres de transmission.
Calcul des arbres cylindriques.
Dans la construction des machines, on désigne sous le nom d’arbres de transmission les arbres destinés à transmettre des mouvements de rotation. Pour que ces arbres remplissent convenablement leur but, ou doit leur donner des dimensions suffisantes pour que, sous l’action des forces qui produisent la rotation, ils n’éprouvent que des déformations extrêmement faibles. Ordinairement, en dehors des- efforts de torsion, les arbres de transmission put encore à supporter des efforts de flexion , déter-
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rainés par les poids et les pressions des roues d’engrenages, des poulies, des leviers, etc. établis en leurs différents points. Tout d’abord nous laisserons complètement de côté ce dernier genre d’efforts et nous nous bornerons à l’établissement des formules relatives au calcul des arbres cylindriques pleins, en ter et en tonte. Si, pour un arbre de cette espèce, on désigne par P la torce qui produit le mouvement de rotation,
R le bras de levier sur lequel elle agit,
N le nombre de chevaux que l’arbre doit transmettre, n le nombre de tours par minute, d le diamètre de l’arbre,
L sa longueur, exprimée (exceptionnellement) en mètres, l’angle de torsion, en degrés,
© la tension, que détermine la torsion, à la circonférence de l’arbre,
G le coefficient de torsion (*/5 du coefficient d’élasticité),
On doit prendre, en ayant égard uniquement à la résistance:
d - Pli (96)
et, en tenant compte de la torsion:
Pour donner à l’arbre le même coefficient de sécurité qu’aux tourillons, il conviendrait, à la rigueur, de prendre pour © (V. § 5) les 4/« seulement de la tension limite admise dans le calcul de ces organes; mais comme, en réalité, l’examen de plusieurs installations soignées conduit à la même valeur pour la tension dans les deux cas, nous pouvons faire 6 *= 6 pour les arbres en fer et S = 3 pour la fonte. Ces valeurs, substituées dans la formule (96), donnent, pour les arbres en fer:
d -= 0,95 }/YË - 84,7 n «
pour les arbres en fonte:
d = 1,19 i/YË - 106,7 (99).
Relativement à la torsion, pour que la transmission s’effectue convenablement, il convient que l’angle de torsion ét ne dépasse pas Y« °, par mètre courant, c’est-à-dire qu’on doit poser d® —
-t" C>n tire alors de la formule (97),
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pour les arbres en fer:
d — 4,13 V'FR — 120 ponr les arbres en fonte:
d = 4,91 ÿPR - 143|/^T (101).
Dans ees expressions le quotient — se déduit du moment
statique PR, à l’aide de la relation:
_ 60-75- 1000 N_ _ 716198 & ou 71620o — . (102).
2 un n n K '
C’est au moyen des formules précédentes qu’a été dressée la table que nous donnons ci - après, pour les arbres en fer. De la comparaison des nombres fournis par cette table, il résulte qu’un arbre, tout en présentant une sécurité complètement satisfaisante au point de vue des déformations permanentes, peut cependant n’avoir que des dimensions tout -à -fait insuffisantes au point de vue de la torsion. Supposons, par exemple, qu’un arbre, de 8” de longueur, soit sollicité à l’une de ses extrémités par une force de 10ük, agissant sur un bras de levier de 500"“ et qu’il s’agisse simplement de transmettre ce moment de rotation de 50000k“" à l’autre extrémité; d’après la ligne 2 de la table, il suffirait, pour cela, de donner à l’arbre un diamètre de 35"”. Mais, sur la même ligne, le nombre de la colonne 4, indique que ce moment est environ dix fois plus fort que celui qu’on peut admettre pour la torsion d’un arbre de ce diamètre et, d’après ce que nous avons dit précédemment, le déplacement de deux points des extrémités, situés primitivement sur la même fibre, correspondrait, dans ce cas, à un angle de 10.8. l/« —20®. Comme, d’après ce que nous avons admis, l’angle de torsion, ne doit pas dépasser l/*° par mètre courant, c’est dans la colonne 4 que nous devons chercher le moment qui nous est donné; il ne se trouve pas directement dans cette table, mais il est compris entre les nombres de la 7’ et de la 8e ligne; nous devons donc prendre, pour le diamètre, un nombre intermédiaire entre ceux qui, pour ces deux mêmes lignes, se trouvent dans la colonne 1; nous trouvons ainsi 63"" environ pour le diamètre qu’il convient de donner à l’arbre; d’après la colonne 2, au point de vue de la résistance, cet arbre pourrait être soumis à un moment six fois plus considérable.
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Pour les arbres d’une faible longueur, où la valeur de & est naturellement toujours très -petite, la considération de l’angle de torsion n’a qu'une importance secondaire. En principe, il conviendrait donc, dans chaque cas particulier, de tenir compte de la longueur de l’arbre, pour déterminer la grandeur de l’angle de torsion qu'on pourrait admettre comme limite.
La table que nous donnons, pour les arbres en fer, peut également servir à déterminer les diamètres des arbres eu fonte, à la condition de prendre pour d, dans chaque cas, le nombre correspondant à une valeur double de celle qui est donnée pour
PR ou — •
La charge limite admise pour l’acier étant les */, de celle du fer, il en résulte que, pour obtenir les diamètres d’arbres en acier, il suffit de multiplier ceux que la table donne, pour les
arbres en fer, respectivement par y O, G ou 0,84 et yo,6 ou 0,88, suivant qu’on les calcule au point de vue de la résistance, ou, au contraire, au point de vue de la torsion.
Remarque. Les arbres, qui sont «poses à de fortes variations de force vive, comme, par exemple, les arbres de laminoirs, de volants, etc., présentent des dimensions notablement supérieures à celles que donneraient les formules précédentes; les arbres de cette espèce constituent une construction spéciale, qui n'est pas soumise aux principes généraux que nous avons admis.
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Arbres en fer forgé.
Calculés au point de vue de la résistance.
Calculés au point de vue de la torsion.
(Arbres moteurs.)
PR
PR
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1" Exemple. Une chaîne de grue exerce un effort de 3700k, tangentiellcment au tambour sur lequel elle est enroulée et dont le rayon ( mesuré jusqu'à taxe de la chaîne ) est de 185 ; quel diamètre doit-on donner à l'arbre en fer du tambour pour qu'il puisse transmettre cet effort? Dans ce cas, on a PR = 2700-185 = 499500 et, comme on ne doit avoir égard qu'à la résistance, la ligne 10, colonne 2, indique qu'on doit prendre d = 75mm; cette dimension doit être, en réalité, légèrement augmentée , pour tenir compte de l'effort de flexion, auquel t arbre se trouve également soumis (V. § 109).
2 *. Exemple. Une turbine doit transmettre u» travail de 92 citera ux, par l'intermédiaire d'un arbre horizontal, en fer forgé, ayant une vitesse de 114 tours par minute et une longueur de 2m,6. Pour déterminer le diamètre
4 donner à cet arbre, remarquons qu’ici ~ = 0,807. Au point
de vue de la résistance, il suffirait, d’après la table (colonne 3, lignes 10 et 11), de prendre, pour ce diamètre, 78mm environ. Mais si Fon veut que l'angle de torsion, par mètre de longueur, ne dépasse pas ce qui correspond à Us" pour la longueur totale, la mime table indique (colonne 5, lignes 16 et 17) qu'on doit prendre d = ll>mm. Dans une installation , oit les données étaient identiquement les mêmes que pour notre exemple , on a donné à Furbre intermédiaire un diamètre d — 133 ma; ce qui a eu pour résultat de diminuer encore la valeur que nous avions admise p/ur Fangle de torsion; une partie de l'augmentation de diamètre peut d'ailleurs être considérée comme concspondant aux efforts de flexion. Arec le diamètre d = llimm, Farbre se trouve présenter une résistance supérieure à celle du premier cas, dans le rapport
ou de 3,18 à 1.
Arbres de transmission des machines.
Dans les calculs précédents, snr le diamètre des arbres, nous n’avons pas tenu compte des forces qui peuvent tendre à leur donner un mouvement de flexion. En réalité, il existe toujours des forces de cette espèce, excepté dans les cas où le mouvement de rotation est produit par de véritables couples. Pour les arbres de transmission des usines, les forces qui tendent à produire la flexion consistent, dans la plupart des cas, en tensions de courroies et pressions de roues d’engrenages, auxquelles il convient d'ajouter les poids des divers organes. Si on voulait tenir compte exactement de toutes ccs forces, on serait conduit à des calculs d’une extrême complication. De plus, il est d’usage, dans la pratique, de ménager sur ccs arbres de longues portées, sans changement de diamètre, afin de pouvoir déplacer à volonté les poulies des courroies, qui servent généralement à transmettre le travail. On arrive, pour ces portées, à des
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valeurs parfaitement admissibles, en se bornant à les calculer par les formules de torsion (100) ou (101), suivant qu’il s’agit d’arbres en fer ou en fonte. Les arbres ainsi calculés présentant, comme nous l’avons vu, une résistance généralement très -élevée, il en résulte qu’on peut négliger, sans hésitation, les forces de flexion, que nous avons indiquées précédemment et qni ont des valeurs relativement faibles. Pour arriver à diminuer le diamètre, il suffit d’augmenter le nombre n de tours par minute; ce nombre s’élève de 60 et 80 à 120, 140, 200 et même au delà, lorsque la machine à mouvoir doit tourner très - rapidement. Les arbres moteurs verticaux ont généralement une vitesse de rotation plus faible que celle des arbres horizontaux; lorsqu’un arbre vertical traverse plusieurs étages, on le diminue à chacun d'eux d’une quantité correspondant au travail transmis à l’étage inférieur. Les arbres verticaux de cette espèce s’exécutent assez souvent en fonte; on emploie également cette matière pour les longues transmissions horizontales, qui n’ont à transmettre aucun travail sur leur parcours.
Dans la pratique, la détermination des diamètres des arbres présente d’assez graves contradictions. Ainsi, certains arbres, pour lequels la solidité est une condition essentielle, se trouvent soumis à des tensions très - élevées , comme, par exemple, les arbres à manivelles des locomotives, pour lesquels la tension s’élève jusqu'à 9 ou 10k, et les arbres d’hélices des navires à vapeur, où elle peut aller de 5 à 6*. Dans un grand nombre d’usines, au contraire, on rencontre des arbres de transmission qui ont à supporter une pression très -faible (ce qui tient le plus souvent à ce qu’on les a calculés, avec raison d’ailleurs, en ayant égard à la torsion); nous devons ajouter, il est vrai, que, dans d’autres usines, les mêmes principes ne se trouvent pas observés et que les arbres, en raison de la faiblesse relative de leurs diamètres, subissent des torsions très -considérables.
L’examen comparatif des arbres de transmission, dans les différentes installations, présente, du reste, d'assez grandes difficultés, en raison de l'incertitude qui existe généralement sur le travail réellement transmis par un arbre et qui n’a souvent aucune relation avec le travail nominal, pour la transmission duquel cet arbre a été primitivement établi. Nous nous hon orons donc à faire remarquer que l’emploi des formules, précédemment données pour la torsion, conduit à des valeurs qui, légèrement augmentées
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pour les arbres d’une très -grande longueur, présentent une concordance très - satisfaisante avec celles qu’on peut déduire de l’examen d’un grand nombre d’installations.
Quelques exemples rendront plus intelligibles les remarques qui précédent et qui, jointes à celles du paragraphe précédent, présentent une assez grande utilité pour le constructeur.
1 Exemple. Dans un grand navire de guerre, dont les machines ont iti exécutées à l'usine d'indret, l'arbre de !' hélice est commandé par deux pistons à vapeur, qui exercent une pression de 60,000 k sur deux manivelles, de 550mm de longueur, calées à angle droit. Entre la partie coudée et (hélice, cet arbre présente une longueur de 22m et im diamètre de 380“", Si on calcule cet arbre, en ayant égard simplement à la résistance, comme ici PS *= 2 y', ■ 80000- 5Ï0--— G221G00éè‘ 'm"' , on doit prendre, d'après la formule (96), d =* 0(9> 02216000^ 37 Gmm, 4, valeur qui se rapproche beaucoup
de celle de l’exécution et qui correspotul à une tension maximum de G" à la circonférence. Si on roulait, au contraire, s'imposer la condition que Vangle de torsion ne dépassât pas */4° par mètre, soit, pour toute la langueur, 44/4“,
on devrait, d'après la formule (100), prendre d — 4,13 V 62216000 = 367"™, valeur légèrement intérieure à celle que donne la considération de la résistance. Avec la valeur admise pour l'exécution, la valeur de Vangle total de torsion doit dune être légèrement au-dessous de 5ul/,.
2". Exemple. Dans la filature de Saltair , un arbre vertical en fonte, faisant 92 tours par minute, doit transmettre un travail de 300 chevaux; son diamètre est de 10 pouces anglais ou 254 "m. En calculant cet arbre
d'après la formule de torsion (101), nous trouverions d = 143 J 'j!1' =
192™m)2, valeur qui n'est que les */4 de celle qu'on a adoptée pour V exécution. Tous les autres arbres de (usine sont établis dans les mimes conditions de résistance que l'arbre principal. / „,i\
3* Exemple. Dans un montiu , établi sur une chûte du Rhin, un arbre, en fer forgé, de 68" de langueur, doit transmettre aux tuvalu; un travail de 120 chevaux, fourni par une turbine. Le nombre de tours de cet
arbre est de 95 par minute, ;>ar suite _ = __ = 1J163. En n'ayant égard
qu'à la torsion, on devrait prendre d — 12Gmm (colonne 5, lignes 17 et 16), tandis qu’en ne tenant compte que de la résistance, la même table donne d = 92""" (colonne 3, lignes 13 et 14). Le constructeur a donné, en réalité, 96"" aux tourillons , qui sont au nombre de 32, et 100mJ'Ttu corps de l'arbre. Le maximum de tension correspondant est de 5k)2 à la circonférence des tourillons et de 4kfi seulement pour le corps principal. Le constructeur de l'usine de Saltair (1) aurait donné à cet arbre un diamètre de .800"“ nu moins, correspondant à une résistance environ huit fois plus grande que celle qui a été adoptée en réalité.
(1) Fairbairn, gui, pour tout lu cas anilogust, a propos i ZVmptai de {a formule d — ISO |/£.
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4' Exemple. Dans 1a filature du Logelbach, un arbre en fonte de 210mm de diamètre, dont la vitesse de rotation est de 27 tours par minute, sert à transmettre un travail de 140 chevaux (mesuré au frein). Le rapport
— est alors — 5,19. Comme il s'agit ici d'un arbre en fonte, nous
devons doubler la valeur de ce rcjpcnt et nous trouvais ainsi que la valeur de d est comprise entre 200 et 220 (colonne 5, lignes 25 et 26); un calcul plus exact donne d «= 22jmm, valeur qui est très -sensiblement celle qu'on a adoptée pour Vexée i lion. En tenant compte simplement de la résistance, un aurait trouvé, d'après la même table, d -» lS5mm (colonne 3, lignes 23 et 21).
5*. Exemple. Le même établissement possède une autre transmission en fonte de 25m‘,5 de longueur, qui, avec une vitesse de 50 tours par minute, doit transmettre un travail de 270 chevaux (mesuré au frein); ce qui donne
5,4 pour le quotient Les tourillons de cette transmission ont un diamètre de 175ma ; quant au corps de l’arbre, qui est légèrement renflé, il présente en section une forme analogue à celle de la fig.282; on peut le supposer remplacé par un corps cylindrique, de 215 " de diamètre, qui possède approximativement la mime résistance. Si on cherche dans la table le diamètre à donner aux tourillons, en ayant égard simplement à la résistance,
ST
il convient, comme précédemment, de doubler le rapjtort —, et on trouve
alors un nombre compris entre ISO et 190 ou, plus exactement , 187 valeur supérieure à celle qu'on a admise en réalité. A ce dernier diamètre, qui est de 17 5mm, correspond une tension S = 3*, 67. Pour le corps de l’arbre, comme sa longueur est très -gr amie , il convient de déterminer son diamètre par la formule de la torsion et de le chercher dans la colonne 5, pour une valeur de
— égale à 2-5,4 — 10 fi. On trouve ainsi que d est comjiris entre 200 et
220; si on le calcule plus exactement parla formule (101), on arrive à d =*
143 Vô,4 — 143-1,52 — 217ma, valeur qui coïncide très- sensiblement avec celle qu'on a admise en exécution.
Calcul de l’angle de torsion d’un arbre.
Dans un arbre cylindrique, de diamètre d, qui, sur toute sa longueur L, est soumis à un moment de rotation PR, l’angle de torsion, pour une matière dont le coefficient d’élasticité de torsion est G, a pour valeur, d’après le § 13, n° I:
„m 32.360 PR 1000 L 180® 1000 L * ^~2Tr~Sr G ~ n G Ôfid ' formule qui, pour le 1er forgé, dont le coefficient G — 8000,
donne: ^#- 72,95—^-14,32®^ .... (104>
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et, pour la fonte, une valeur double, soit:
9° - 1-45,9 ~~fr~ — 28,65 S • • • (105).
Ces formules, dans lesquelles L représente la longueur de l’arbre, exprimée en mètres, et 6 la tension sur le contour de cet arbre, permettent, comme on le voit, de calculer facilement l’angle 9, pour une valeur connue de S. On ne doit pas perdre de vue que 6 et d dépendent l’un de l'autre et que, par suite, si on adopte pour ©, par exemple, une certaine valeur, on devra, pour appliquer l’une des formules précédentes, commencer par déterminer la valeur correspondante de d.
Lorsque la transmission du moment de torsion s’opère en différents points, répartis sur la longueur de l’arbre, on peut encore faire usage des formules précédentes (V. § 13, P. 42 et 43), à la condition de prendre pour L les valeurs suivantes:
a. la longueur entière de l’arbre (en mètres), lorsque le travail reçu à l’une des extrémités est transmis entièrement par l’autre ;
b. la demi -longueur de l’arbre, lorsque la transmission du travail se répartit uniformément sur toute la longueur, ce qui a ordinairement lieu pour les arbres d’une certaine importance;
c. le tiers de la longueur de l’arbre, lorsque le travail transmis décroit uniformément depuis l’extrémité où il est reçu par cet arbre jusqu’à l’autre extrémité (V. n° III, §13); ce mode de répartition du travail se trouve souvent réalisé, d’une manière très - satisfaisante , dans les usines où il existe des appareils exigeant des efforts différents;
d. d’une manière générale la valeur de l’abscisse du point d’application de la résultante des diverses résistances à vaincre, lorsque ces résistances sont réparties sur l’arbre d'une manière quelconque (V. n“ IV, § 13). Pour déterminer ce point, on multiplie chacun des moments résistants, ou le travail correspondant en chevaux, par la distauce du point d’application de la résistance à l’origine de l’arbre, on ajoute ces différents produits et on divise la somme obtenue par le travail total à transmettre.
Nous allons prendre, comme exemples d’application, quelques-uns des arbres calculés dans le paragraphe précédent.
l"’ Exemple. Pour l'arbre d'hélice du navire d'Indre t (1er Ex. § J05), S = 5,77, d «= 380 et L »»■ 22; l'angle de torsion de cet arbre est donc,
an maximum, d'après la formule (104),
et il se réduit
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aux de cette valeur, soit 3 V, , quand l'une des manivelles est à un point mort.
2- Exemple. L'arbre de l'exemple 3 n'a aucun travail à transmettre en des points intermédiaires ; il repose sur 32 coussinets, dont la longueur peut être évaluée, pour chacun, à 100 ”™ et sa torsion, dans ces coussinets, est relativement plus considérable que pour le corps lui -même. D' après la
formule (lOt), l'angle de torsion a pour expression: 0= 14 32 [
+ = 14,32 (0,173 + 2,981) — 45 >/,. Une torsion de cette
importance doit avoir pour résultat des variations asses fortes dans le travail transmis et elle ne serait pas admissible pour une fabrication comportant une très -grande précision.
3 • Exemple. En donnant à ce même arbre, conformément à la règle
; if
proposée par Fairbairn, un diamètre de 200 mm et en remarquant que —
— 1J2G3, on aurait, d'après la première expression de 9° (104), 9 = 72-9 1 ■ 716200 1.263-68 a~
4 • Exemple. Un arbre en fer forgé, de 50" de longueur et <ft«n diamètre constant , doit transmettre un travail total de 70 chevaux à la vitesse de 100 tours par minute; on suppose de plus ce travail réparti à peu- près uniformément sur toute la longueur. En cherchant d'abord la valeur à donner au diamètre, on trouve (colonne 5, ligne 16) d = 110’"°. Pour déterminer l'angle de torsion, on doit prendre, pour L, lademi- longueur de l'arbre seulement, et on a, par conséquent : 9 = . l620p 0t7-25 => 8° 45 ou 6" */,.
Directement , on obtient 9 «= 6” ljt , en posant L — 25 et 9° = -, cette der-
nière expression étant celle que nous avons admise pour l’établissement de la formule (100).
Si, dans un cas déterminé, la torsion, calculée comme nous venons de l’indiquer, paraissait trop considérable , il suffirait d’augmenter le diamètre; comme ce diamètre entre dans la formule à la 4’“* puissance, il suffit d’une augmentation assez faible pour produire une diminution importante de l’angle de torsion.
5’ Exemple. Si on s'imposait la condition que f arbre de l'exemple précédent n'éprouvàt qu'une torsion moitié de celte que nous avons trouvée,
il faudrait multiplier le diamètre obtenu par j 2 ou par 1,189; on devrait donc prendre d — 110-1,189 = 130°°°.
Tourillons de rotation des arbres.
Les tourillons des arbres de transmission sont situés, soit aux extrémités , soit en des points intermédiaires ; dans le premier
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cas, il convient de les calculer comme les tourillons frontaux, dans le second cas, qui est le plus ordinaire, la longueur se détermine d’après les indications du § 82. Pour les transmissions intermédiaires des appareils d'usines et pour un grand nombre d’autres arbres, il est d’ailleurs parfaitement inutile de chercher à déterminer la longueur l des tourillons par un calcul spécial. Lorsque la longueur l du tourillon ne se trouve pas limitée par des circonstances spéciales (comme, par exemple, celles qu’on rencontre dans les locomotives), on peut se borner à prendre l —
— d (V. les chaises, ch. VIII); une longueur plus grande a simplement pour résultat de diminuer l’usure. A ce dernier point de vue, il convient, d’ailleurs, d’établir une distinction entre les tourillons intermédiaires et les tourillons frontaux, car, dans ces derniers, une augmentation de longueur exige eu même temps un accroissement de diamètre.
Pour les transmissions qui doivent se fixer au plancher, on emploie, de plus en plus, depuis quelques années, des chaises à coussinets articulés, qu’on peut régler de manière à ce qu’ils embrassent exactement les tourillons. Dans cette disposition, ou n’a pas à redouter les inconvénients du grippement, car ou peut prendre
Jj égal à 2 ou 3 et aller même au delà. (V. le palier de
Sellera ch. VIII.)
Sections composées. Arbres en bols.
Pour déterminer les dimensions des arbres à sections composées (sections annulaires, en croix, etc.), on commence par calculer le diamètre d d’un arbre plein cylindrique (formé de la même matière) et de ce diamètre d on déduit tous les éléments cherchés, en opérant exactement de la même manière que pour les arbres ehargés transversalement (§§ 97 à 100). Pour les arbres en bois (chêne), le diamètre 1) du cercle, inscrit dans la section polygonale, doit être pris au moins égal à 1,75 du diamètre de l’arhre en fonte équivalent. En admettant cette dernière
valeur, qui est précisément la racine quatrième du rapport
des coefficients d’élasticité de la fonte et du bois, l’angle de
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torsion doit être le même pour les deux arbres. Du reste , comme nous l’avons déjà fait observer, l’usage des arbres en bois est très - limité.
Arbres chargés.
Sous la désignation d’arbres chargés, nous comprenons ici tous les arbres de transmission qui, en dehors des efforts de torsion, se trouvent soumis à des efforts de flexion. Ainsi que nous l’avons fait remarquer précédemment, presque tous les arbres rentrent, à la rigueur, dans cette catégorie; mais, pour un grand nombre d’entre eux, on peut, sans inconvénient, ne pas tenir compte de la tendance à la flexion. Dans les cas où les efforts de flexion ont une importance trop considérable, pour qu’il soit permis de les négliger, on se trouve conduit à des calculs de résistance composée. Pour arriver au résultat de la manière la plus simple et la plus commode, il convient de transformer les deux moments statiques de torsion et de flexion en un moment fléchissant idéal, et de calculer, dès lors, l’arbre donné, en le supposant soumis à l’action de ce moment idéal. Les formules de transformation ont été données précédemment, § 18:
Si on désigne par
M,, le moment de torsion pour une section,
H/, le moment de flexion pour la même section, le moment fléchissant idéal, susceptible de les remplacer tous les deux, a pour expression:
(M,)t - % Mf + % YM * + M7 . . (106).
Pour les calculs numériques, on peut, au moyen du théorème de Poncelet, remplacer cette formule par les expressions approximatives suivantes:
lorsque Mj est > M,_
(Mf)i = 0,975 Mj + 0,25 Mt ... . (107) lorsque Mj est < M,
(M,)! — 0,625 M, + 0,6 Mt . . . . (108).
Nous allons appliquer successivement à un exemple la méthode analytique et les procédés de la graphostatique.
1. Méthode analytique. L’arbre ABC, représenté fig. 290, porte, en C, une roue dentée R, à la circonférence de laquelle
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agit tangentiellement la force Q ; le corps de l’arbre CB se trouve alors sollicité à la torsion par le moment M, = QR-, cette force Q tend également à faire fléchir l’axe et donne lieu, dans les
tourillons A et B, aux réactions P, — Q et P, =~ Q
' 1 x a + s * x tt+s
Fig. 290.
La section la plus exposée est en C, puisqu’en ce point les deux moments fléchissants atteignent leur maximum .If, — P, • a — P,s; c’est donc à cette section qu’on doit, avant tout, appliquer les calculs précédents.
Exemple. En supposant Q = 2500 k, R 300mm, a — 500””, s = 5000"“, on trouve d'abord -. P, = ^99 • Q — 0,8 ■ Q — 2000“ et P, =- Q
et JW (Sjtw
»= OJ2- Q = 50O\ On a, de plus: M, = 2500-300 — 750000 et AL — 2000 ■ 500 — 1000000. Comme M,- est ici plus grand que M,t on doit faire usage de la formule (107) et on obtient ainsi: (il’) ; 0.975-1000000 -f-
0(25-750000 — 1162>00k-mm, expression qui permet de calculer directement le diamètre de la tête de l'arbre en C. Pour un arbre en foute, à section
circulaire en C, le diamètre D se déduit de la firmule: (Mr)i =*= 6 IP,
qui, pour @ = 3k, donne : D — |; ‘ ^ mm 758”“. Le diamètre
du tourillon en A s'obtient à l’aide de la table du § 80; on trouve ainsi d, -* 70m" (colonne 3, ligne 11). Le tourillon intermédiaire en B est donné par la table du § 101; en prenant, pour le moment de torsion, une râleur double de celle que nous avons calculée, puisqu’il s'agit d’un arbre en fonte, on a approximativement d t — 770"” (colonne 2, ligne 10). En opérant ainsi, on ne tient compte que de la résistance, sans avoir égard à l'angle de torsion.
II. Procédé graphostatique, Pour traiter la même question par la graphostatique, on commence par tracer, fig. 291, pour le moment fléchissant, le polygone funiculaire abc, dont la ligne de fermeture est horizontale, puis le polygone des forces a 10; on obtient ainsi les réactions Pt et Ps et, en acc, la surface des moments pour le fuseau AC.
Cela fait, pour déterminer le moment M,, il suffit de mener, dans le polygone des forces, à une distance R du pôle O, une
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ordonnée verticale, qui est précisément égale à M,. Si nous portons cette ordonnée en c'c, et ht, et qne, snr ces lignes, nous
Fig. 291.
prenions c rn = bb0 =*■ 5/gc'c,, cc0bub représentera le reetanglo de torsion pour la longueur CB de l’arbre. 11 nous reste maintenant à effectuer la composition des moments de flexion et de torsion, d’après la formule (106). A cet effet, prenons cc^ = s/gce et menons la droite br3 ; pour un point quelconque du polygone, f, par exemple, ou aura ff3 = */„ ff. Si on rabat c ra sur nb, en c'c'0, dans le triangle rectangle c3cV0, l’hypo-
thénuse c^e„ = |(r,/g ce')* F (bkc' c,)* et, par suite, la somme cct + «jc'o = eCf + c3cs représente le moment cherché (Mj); pour la section f/; de même fft + faf „ —> -f- faf3 donne le moment
(Mf)i pour le point F. La ligne e3 f3 ba est une courbe (hyperbole) qui, dans le cas actuel, peut être remplacée, avec une approximation suffisante, par la ligne droite c3 bn . 1/3 polygone
ucbb0c3c, que nous venons d’obtenir, permet de déterminer les dimensions des arbres chargés, en opérant comme nous l’avons fait précédemment (V. § OO et suivants).
Nous donnerons plus loin d’autres exemples de la composition des moments pour les axes de leviers et de manivelles (ch. XUI et XLV).
K oui faux, lu Constructeur.
VII. Assemblages ou accouplements d’arbres
Division dus accouplements.
On désigne, sous le nom A'nccouplcmnüs, les dispositifs qu’on emploie pour relier entre elles les différentes parties des arbres de transmission et assurer ainsi la communication du mouvement de rotation de l’une à l’autre.
On distingue plusieurs espèces d’accouplements:
1", les accouplements fixes,
2°, les accouplements mobiles,
3°, les accouplements h débrayages.
Les accouplements fixes constituent le mode de liaison ordinaire des arbres qui doivent conserver une position invariable, les uns par rapport aux autres, en tournant autour du même axe géométrique. Les accouplements mobiles sont destinés à permettre, entre certaines limites, une variation dans la position relative des arbres qu’ils réunissent les uns aux autres. Enfin le dernier mode d’accouplement permet de produire à volonté, pendant la marche, la réunion ou la séparation des deux arbres entre lesquels il est établi. Nous allons indiquer successivement les principales formes de ces trois genres d'assemblages.
I. Accouplements fixes
Les accouplements fixes sont formés d’une pièce unique ou de deux pièces. T .a première espèce comprend les accouplements par manchons, représentés par les tig. 21(2 et 293.
Fig. 292.
At rorpUiMKNTS D’ARBRES.
Le manchon eutoure entièrement les extrémités des arbres à relier, qui, dans la seconde disposition, sont, déplus, entaillées l’une sur l’autre.
Fig. 20".
Dans ces accouplements, comme dans tous ceux que nous donnerons ci -après, la dimension prise pour unité est l’épaisseur 6 du mnncbon, qu'on détermine par la relation:
où </ désigne le diamètre de l’arbre, supposé enfer forgé. Pour nu arbre en fonte, on commence par chercher le diamètre de l’arbre en fer équivalent et, en le substituant dans la formule précédente, on obtient l'épaissenr <î, qui permet de déterminer les autres éléments de l'accouplement, au moyen des rapports indiqués sur les figures. Les dimensions de la clavette sont données par la formule (81), relative aux clavettes de torsion (§ 88). Depuis quelque temps, on prend, de plus en plus, la précaution de recouvrir le nez de la clavette, au moyen d’une calotte spéciale, fixée sur l’arbre; on évite ainsi complètement les dangers qn’entrainait, pour les ouvriers, la saillie de la clavette, lorsqu’elle venait accrocher leurs vêtements.
A l’intérieur du manchon, les deux extrémités de l’arbre se trouvent aussi quelquefois reliées par un assemblage en forme de queue d’aronde, fig. 294, mais, le plus souvent, on se jfome à un simple recouvrement, fig. 295. la:s dispositifs «les fig. 293 Fig. 291. Fig. 295.
et 294 présentent, par rapport au dernier, l’avantage d’assurer la liaison des arbres dans le sens de la longueur, en même temps
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qu’ils permettent de conserver, sur les extrémités, les traces des pointes du tour.
La fig. 296 représente un assemblage formé de deux pièces ; cet accouplement a l’avantage de ne présenter aucune partie saillante; la clavette se trouve recouverte entièrement par les moyeux des plateaux et les têtes, ainsi que les écrous des lsmlons d’assemblage, se trouvent masquées par les nervures circulaires des plateaux , ménagées normalement aux surfaces de jonction.
Fi(f. 296.
I DJ
Le nombre i des boulons est donné par l’expression i = 2 + En prenant, pour le diamètre extérieur des filets,
d. = 8 + f , on obtient des boulons qui possèdent une résistance
suffisante, lors même que d aurait été calculé par la formule (98), c’est-à-dire sans tenir compte de l’angle de torsion. Il en résulte qu’ils doivent présenter une sécurité relativement considérable, lorsque d se trouve déterminé par la formule (100), c’est-à-dire en ayant égard à la torsion; dans les deux cas, d’ailleurs, le diamètre d se rapporte à des arbres en fer forgé.
L’accouplement par plateaux, qui est depuis longtemps emplftyé , pour les grandes transmissions d’usines, en Angleterre et en Allemagne, tend de plus en plus à se répandre en France.
La fig. 297 représente un mode d’accouplement, composé d’une enveloppe, divisée en deux parties, dont la surface de jonction est un plan, passant par l’axe commun des deux arbres à relier. Cet accouplement, comme le précédent, a l’avantage de ne présenter aucune partie saillante, les deux clavettes longitudinales se trouvant entièrement recouvertes par les parties
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en contact avec les arbres, tandis que les têtes et les écrous des boulons d’assemblage se trouvent masqués par les nervures
Fig. 297.
si
circulaires qui existent de chaque côté. lorsque ce dispositif est destiné à assurer également la liaison des arbres, dans le sens de la longueur, il convient de pratiquer, sur chacun de ees arbres, une légère rainure, dans laquelle vient s’engager un rebord, ménagé à l’extrémité correspondante de l’enveloppe. Au point de vue de la résistance, l’établissement de la rainure ne présente pas d’inconvénient sérieux , lorsque le diamètre d de l’arbre a été déterminé, en ayant égard à la torsion, c'est -il- dire par la formule (l( Kt); on peut, d'ailleurs, lui donner une profondeur assez faible et on ne s’écarte pas beaucoup, eu général, de la valeur
1 f> + Toutes les fois qu’il n’y a aucun intérêt il assurer
la liaison des arbres, dans le sens de la longueur, on supprime les rainures. Lorsqu’on juge convenable de munir les boulons d’assemblage de contre - écrous , il convient de noyer, sur la moitié de leur hauteur, les écrous eux -mêmes, comme l’indiqnc la figure. Quant au nombre i des boulons, il est, suivant les cas, de 2, 4 ou fi et rarement plus. Le diamètre extérieur des filets se détermine par les formules suivantes:
pour i =2 4 fi et plus.
Ki emple. Pour une transmission, dont le diamètre est de CO le diamètre des Coulons d'assemblage, si on n'en emploie que deux, doit être d, =
10 H- — = 20"""; pour quatre, il serait d, = 9 -)- ou 18'nm et, ]>our six,
d, = S + ?? ou IC S
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La fig. 298 représente un autre genre d’accouplement, à enveloppe conique, imaginé par l’auteur. Dans cette disposition, la liaison des deux pièces de l’enveloppe, dans le sens transversal, est assurée par une clavette annulaire, qui les recouvre, et les saillies extérieures sont complètement évitées.
Fig. 298.
Les deux moitiés de l’enveloppe sont munies, à l’intérieur, de parties saillantes, venues de tonte avec elles et dressées avec soin, qui s’ajustent exactement dans des rainures correspondantes, ménagées aux extrémités des arhres. D'après les nombres proportionnels, inscrits sur la figure et qui, comme précédemment,
se rapportent au module d — 5 4- —, l’inclinaison du cône est,
pour chaque côté, de *^2 ou */«, c’est- à -dire celle qu’on admet
pour les clavettes simples qui doivent rester il poste fixe. Dans les arbres exposés à des chocs, pour prévenir tout déplacement, la partie la plus mince de l’enveloppe est munie d’un filet qui s’engage dans une partie également filetée du manchon de recouvrement. Le bourrelet de ce manchon -clavette porte quatre trous, dans lesquels on introduit une clef, qui permet de le serrer complètement à fond.
Pour les arbres où on n'a pas à redouter l’effet des chocs, le filet peut être supprimé et remplacé par deux vis de pression, en acier, à tête noyée dans le manchon. Enfin, lorsque les différentes parties assemblées n’ont aucune tendance à se déplacer longitudinalement, les unes par rapport aux autres, on peut également supprimer les rainures. Dans les accouplements d’une certaine importance, correspondant à des valeurs de d supérieures à 60 ”m, on peut, pour diminuer le travail du tournage et do
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l’alésage, ménager des portées, à l’intérieur du manchon et à l’extérieur des deux parties de l’enveloppe.
Nous avons supposé jusqu’ici qnc les arbres à relier étaient en fer forgé et les nombres proportionnels, inscrits sur les figures, se rapportent à eette hypothèse. Pour les arbres en fonte, ou peut se borner à prendre, pour les dimensions des différents éléments, une fois et demie celles qui correspondent aux arbres en fer équivalents. Mais, si on tient à procéder avec plus de rigueur et à économiser le plus possible la matière, on commence par déterminer, dans chaque cas particulier, le diamètre idéal de l’arbre par la formule (99) et on prend la valeur de d, ainsi obtenue, comme point de départ du calcul des dimensions.
II. Accouplements mobiles
Iles différents modes <le mobilité des accouplements.
Dans la transmission d’un mouvement de rotation , un accouplement peut permettre trois genres de déplacements différents :
a) un déplacement longitudinal ou suivant la direction des axes,
b) un déplacement transversal ou perpendiculaire au premier,
c) un déplacement correspondant à une variation de l’angle des axes.
11 est bien évident, d’ailleurs, qu’on peut avoir à réaliser, en même temps , deux de ces mouvements ou même tous les trois.
Dans le premier cas, les axes géométriques des arbres coïncident, dans le second, ils sont parallèles et, dans le troisième, ils se coupent; dans le mouvement résultant de la composition de b) et de c), ecs axes se croisent, saus être dans un même plan. Ces différents genres de déplacements se trouvent tous réalisés dans la pratique.
Accouplements mobiles longitudinalement et transversalement.
Pour permettre un déplacement, dans le sens de la longueur des axes, il suffit de transmettre le mouvement de rotation d’un arbre à l’autre, au moyen d'organes de forme piisuia-
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tiqnc. Comme exemple de la disposition qu’on peut employer, dans ce eas, nous citerons le manchon à griffes de Sharp, fig. 299. Ce manchon, qui se compose de deux parties, ne permet que de faibles déplacements, pendant lesquels les secteurs en prise portent plus ou moins les uns sur les autres. Comme il permet également une légère variation de l’angle des axes, son emploi présente certains avantages pour les transmissions dans lesquelles on ne peut pas compter complètement sur la position des supi*orts. Tout récemment, dans différentes installations, on a adopté, pour cet accouplement, une disposition nouvelle, qui rend sa construction très -simple; on a complètement supprimé le recouvrement des griffes, de telle sorte qu’on peut utiliser l’une des moitiés pour fondre la seconde.
Fig. 299.
i sn
Dans les navires à hélice, oti on veut se ménager la jmssibilité de soulever cet organe, on munit l’arbre de couche d’un accouplement, disposé de manière à permettre un déplacement longitudinal suffisant pour qu’on puisse retirer, du moyeu de l’hélice, l’extrémité de l’arbre qui, dans cette pénétration, présente une forme pyramidale (1).
Comme exemple d'accouplement mobile dans le sens transversal, nous citerons le joint d’OIdham (fig. 300), qui se compose de trois plateaux, dont deux sont calés sur les extrémités des arbres; le troisième porte, sur ses faces, deux languettes prismatiques, inclinées, l’une sur l’autre, de 90°, et dont chacune s’engage dans une rainure, ménagée sur le plateau qui est situé du meme côté. Lorsque les axes des deux arbres coïncident, de telle sorte que leurs projections normales se confondent en un meme point,
(1) Pour les dessins de ce dispositif, spécial aux navires à hélice, nous renverrons au Vignolc dos mécaniciens d’Armengand et aux appareils à vapeur de navigation do Lcdicu.
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O, par exemple, les languettes et les rainures agissent, sans glisser, comme de véritables griffes. Mais si l’on imagine que l’un des axes, tout en restant parallèle à lui -même, s’éloigne de O, pour venir se projeter, par exemple, en P, le centre du disque à languettes arrive en Q et, pendant le mouvement de rotation des arbres, se déplace sur le cercle OQ P (/, dont le diamètre OP est précisément égal à la distance des axes; pour chaque tour des arbres, il parcourt ee cercle deux fois. I.es
autres points de ce disque décrivent des cardioïdcs. La transmission du mouvement, d’un arbre à l’autre (1), s'effectue d'une manière uniforme. Le module adopté pour les nombres proportionnels, inscrits sur la figure, est ici, comme précédemment, la
quantité d = 5 -f- ; j ■
Les autres modes d’accouplement, qui, connue le précédent, permettent mie certaine mobilité dans le sens transversal, sont très -peu employés et nous ne nous y arrêterons pas.
Accouplements articules.
I a plus répandu de tous les organes mobiles, destinés à relier des arbres, est l’accouplement à articulations en croix,
(1) Le joint d'Oldham a été aussi employé en Angleterre, dans un navire à vapeur, comme moyen de liaison entre les arbres des manivelles de deux machines couplées (V. Fngineer, 1866. P. 171).
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qu’on désigne sous les différents noms de joint universel, joint de Hooke, ou mieux cneore de joint à la Cardan. (1) Ce mécanisme, qui permet une variation de l’angle des axes, entre certaines limites, se compose de trois pièces, dont deux sont fixées sur les extrémités des arbres à relier; la troisième, dans la disposition la plus généralement adoptée, est un croisillon, dont chaque bras se termine par un tourillon. Chaque couple de tourillons s’engage dans l’une des deux premières pièces. La transmission du mouvement ne s’effectue pas d’une manière uniforme ; en désignant par « l’angle des axes des deux arbres, les angles de rotation w et w, de l’arbre moteur et de l’arbre mené sont reliés par l’équation:
ta io. , .
; — - — c osa (HO)
tgio
le mouvement est donc périodiquement varié et la longueur de la période est de 180°. On a déduit de la formule les valeurs suivantes pour w,.
Ce tableau montre que, pour de faibles valeurs de «, les différences entre ta et <«, sont peu importantes. Entre les vitesses angulaires w et u\ existe la relation :
w 1 — s»«’m sim* a
Le maximum du rapport correspond à sin o> — 1 et a
pour valeur * , tandis que le minimum est cos a. pour
1 cos a’ ’ *
(1) L'inventeur des articulations en crois est l'italien Cardan (1501 à 1576); l'anglais Hooke (1635 à 1703) a simplement eu l’idée d'appliquer co mécanisme a l'accouplement des arbres.
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sht t'i ^ o ( 1). Lorsque les deux arbres ont des forces vives peu considérables et que l’angle « est petit, les variations de vitesse sont assez faibles et peuvent être négligées ; mais il n’en est plus de même, lorsqu’il s’agit d’arbres très -inclinés l'un sur l’autre, présentant des masses relativement considérables, animées d’une grande vitesse.
Les dispositions, employées pour les joints à articulations en croix, sont extrêmement variées; nous allons indiquer successivement les plus importantes. Dans le dispositif de la fig. 301,
les pièces fixées sur les arbres sont en fonte , tandis que le croisillon intermédiaire est en fer forgé. Comme le rapport de la longueur R des bras (distance du centre du croisillon au milieu d’un tourillon) au diamètre d des arbres est très- variable, nous n’avons pas pu reporter, sur la figure, les dimensions proportionnelles pour les différentes parties. Le diamètre d3 d’un tourillon peut se calculer, au moyen d’une des formules indiquées précédemment, en remarquant que , pour une valeur (PR) du moment de rotation des arbres, la pression sur le tourillon est représentée , avec une exactitude suffisante , par -^- La distance,
désignée par a, doit recevoir une valeur d’autant plus grande que l’angle d’inclinaison « est lui -même plus considérable. Dans la disposition représentée sur la figure, l’angle a est supposé très -petit. Les axes des rainures, destinées à recevoir les coussinets des tourillons, doivent être établis, comme l’indique
(1) Les valeurs de tu sont comptées de telle sorte que tu *=> o, lorsque l'are des tourillons transversaux de l'arbre mené se trouvo dans le plan d'inclinaison des axes des deux arbres.
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la figure, dans un plan perpendiculaire à celui des axes des arbres; lorsque cette condition n’est pas observée, on est exposé A ce que l’usure se produise d’une manière très - irrégulière pour les différents tourillons. Sur la figure, les coussinets sont supposés formés d’une seule pièce; dans ce cas, après avoir vérifié que bi surface extérieure de chacun d’eux est parfaitement ajustée sur la rainure correspondante, on les rapporte sur le croisillon, qu’on place dans sa position définitive et on les recouvre ensuite avec les couvercles à boulons, destinés A les maintenir.
Le joint A articulations croisées joue un rôle important dans un grand nombre de navires A hélice, où on l’utilise pour donner A l’arbre de couche une certaine flexibilité, qui lui permette de se prêter suffisamment aux déformations qu’éprouve la carcasse du navire. Avec des machines d’une grande puissance, l’arbre de couche est ordinairement muni de deux joints articulés et souvent même d’un plus grand nombre. I>a lig. 302 représente un joint de ce genre, dont les trois parties sont en fer forgé;
Kig. 302.
l’une de ces parties fait corps, en réalité, avec l’arbre. La pièce intermédiaire, qui se compose de deux parties annulâmes semblables, renferme les coussinets des tourillons (contrairement A ee qui existe dans la disposition précédente), tandis que les deux autres pièces portent les tourillons, qui sont en fer forgé et assemblés d’une manière spéciale. Comme, dam» toutes les circonstances, l’angle « reste nécessairement très -petit et que, par suite, on doit supposer une usui-e très -faible, les coussinets ne sont pas fendus. Pour la même raison, les fourchettes des tourillons n’ont que très -peu de jeu, l’une par rapport A l'autre. La longueur L du tourillon ue s’écarte pas beaucoup du diamètre
JOINT ARTICULÉ
et varie de 1 1,25 <L ; toutes ces dispositions ont prineipideinent
pour but de réduire les dimensions de l'accouplement et de rendre, par suite, K aussi petit que possible.
La tig. 303 représente une troisième disposition d’accouplement à croisillon articulé. Dans ce cas, les tourillons transversaux sont de véritables boulons, qui peuvent tourner, à la fois, dans la pièce intermédiaire et dans les pièces fixées sur les extrémités des arbres. Pour rendre la construction plus simple, les axes de ces boulons ne sont pas dans le même plan; ils se trouvent écartés d’une quantité légèrement supérieure À leur diamètre. Par suite de cet écartement, la transmission du mouvement n’est plus identique pour les deux périodes d’un tour entier des arbres. Mais, pour un faible écartement des boulons et pour les installations qui n’exigent pas une très -grande précision, on peut, sans inconvénient, ne pas tenir compte de cette différence. La disposition, représentée sur la ligure, est fréquemment employée dans les machines agricoles, notamment pour relier les manèges
Fig. 303.
à chevaux aux appareils qu’ils doivent faire mouvoir. Dans le tracé de l’échelle de proportion, que nous donnons ici (v. g 59),
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le module adopté est â = 5 -f ^ , il représentant , comme précédemment , le diamètre de l’arbre. Le pôle P, qui sert à la détermination des différentes dimensions, doit, par suite, correspondre
au point [tour lequel on a 5 4- ■** 0, c’est-à-dire à d = — 15”“.
Comme l’échelle de la figure est de ’/5, il eu résulte qu’on doit faire pq — — d 3W”.
Les variations de vitesse, qu’entraine dans la transmission de mouvement l’emploi du joint articulé, et qui sont exprimées par la formule (110), présentent, dans un grand nombre de cas, des inconvénients sérieux; il est évident qu’elles ne sont pas admissibles toutes les fois qu’on a besoin d’une exactitude géométrique (comme pour les mouvements des grandes horloges), ou qu’on a à tenir compte des forces vives de masses animées d'un mouvement rapide (comme dans les machines à battre, etc.). Dans tous les cas de ce genre, il est toujours possible d’éviter le défaut que nous venons ne signaler, en installant un double joint articulé , c’est - à - dire en disposant convenablement deux accouplements simples de même forme.
A cet effet, on réunit l’arbre moteur A (fig. :$04) à l’arbre mené B par l’intermédiaire d’un troisième arbre C, dont l’inclinaison est la même sur chacun des deux premiers; en disposant
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de la même manière les deux joints articulés d’assemblage, le mouvement se transmet uniformément de A â B. Avec cette disposition, l’arbre mené peut occuper des positions très -différentes par rapport à A, la position 11, par exemple, avec un angle d’inclinaison sur A égal à 2 «, on la position B', parallèle à A , ou encore (ce qui généralement ne paraît pas être connu) la position B", située sur la surface d’un cône de révolution, décrit autour de l’axe intermédiaire C, et dont le demi- angle
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au sommet est a. Les joints articulés se trouvent convenablement disposés, lorsque les tourillons transversaux, appartenant aux axes A et B, viennent se placer au même instant dans les deux plans que forme l’axe C avec les axes A et B. Pour les positions B et B' de l’axe de l’arbre mené, ces deux plans coïncident, mais il n'en est pas de même pour les autres positions que eet axe peut occuper sur le cône. Dans ce dernier cas, les deux axes A et B sont croisés l’un par rapport à l’autre (v. eh. X).
Si les croisillons articulés 11e sont pas disposés de la même manière pour A et B, si, par exemple, on suppose que l’un d’eux ait tourné par rapport à l’autre de 90°, comme l’indique la tig. 305, les variations de vitesse, non seulement ne sont pas
Fig. 305.
évitées, mais encore peuvent se trouver, dans certaines conditions, notablement augmentées ; dans le cas dout il s’agit , ou a , en efl’et: fffci, Agio e.os*a, 10 et w, correspondant respectivement à A et à U. Si on suppose « = 30®, pour v> — 45°, on a: tgiot — ( Va V f = o,75, c’est-à-dire ci, ■= 3C°,54, au lieu de 40®, 54, qu'indique la table que nous avons donnée précédemment, pour le cas d’un accouplement simple. 11 importe de ne pas perdre de vue cette cause importante de variation de vitesse.
Les accouplements ordinaires de laminoirs, sous une forme très -imparfaite, rentrent dans la classe des joints articulés; les croisillons à tourillons se trouvent remplacés par des bourrelets arrondis, qui servent de prisonniers; dans les installations plus soignées, comme celles de Scbaltenbrand, par exemple, on retrouve l’emploi de tourillons en croix; les axes de ces tourillons ne se rencontrent pus et présentent un certain écartement , comme dans la disposition de la tig. 303; la pièce intermédiaire de cet accouplement a, par suite, une forme analogue à- celle de la pièce à double douille représentée par cette même figure. En disposant l’arbre intermédiaire de manière à ce qu’il puisse se déplacer longitudinalement, les accouplements de ce genre, même grossièrement exécutés, assurent une transmission uniforme du mou-
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veulent, puisqu'ils rentrent, en définitive, dans la disposition A CB' de la fig. 304. Ici, comme précédemment, pour obtenir ce résultat, il importe ne pas donner aux accouplements la position que représente la fig. 305 et dont nous avons signalé les inconvénients.
Pour les hélices des vaisseaux à vapeur, oii les variations des angles des diverses parties de l’arbre de couche sont peu considérables, on peut employer un mode d’accouplement trèssirnple , qui se trouve représenté par la fig. 30G. Cet accouplement, qui exige forcément un palier à chacune des extrémités
des parties d’arbres qu’il est destiné à relier, permet une certaine mobilité, analogue il celle que donne le croisillon articulé et qui, dans un grand nombre de cas, peut être considérée comme suffisante. (I)
III. Manchons d'embrayage et de débrayage
Mandions dents.
Ia; manchon de débrayage le plus ancien et dont l’usage est encore très - répandu est le manchon il dents , (pie représente la fig. 3<>7.
(1) Une disposition plus compliquée, mais qui. par suite de ses propriétés, présente un grand intérêt an point de vue de la transmission du mouvement est celle qui a été proposée, pour les arbres d’hélices des navires à vapeur, par Otto Dingler (v. Dingler, P. J. 1SGC, P. 197): cet accouplement, qui est à articulations, permet, en même temps, des déplacements longitudinaux et transversaux.
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Iaîs deux extrémités A et B des arbres sont réunies par un petit tourillon, qui est simplement destiné à assurer la coïn-
Fig. 307.
eidence de leurs axes; l’arbre H porte deux languettes fixes, suivant lesquelles peut glisser une pièce, munie de rainures correspondantes; le mouvement de cette pièce, dans un sens ou dans l’autre, permet, comme il est facile de le comprendre, d’établir ou de supprimer, à volonté, la liaison des deux arbres. Le module adopté pour les dimensions des deux pièces du man-
chou est ici encore:
le nombre des deuts se déter-
mine, d’une manière satisfaisante, par la formule s = 1 -f- —
Le mouvement, dans les deux sens, est produit par un levier, dont les extrémités s’engagent dans une rainure circulaire, pra tiquée sur le moyeu de la partie du manchon qui correspond à l’arbre B. La tig. 3U8 indique deux dispositions qu’on peut
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adopter pour les leviers de ce genre. Quant au module des dimensions, il est le même que précédemment.
Les dents des manchons peuvent recevoir différentes formes. La fig. 309 donne les tracés de celles qui sont le plus fréquem-
Fig. 309.
ment employées. Avec la première disposition, le mouvement de rotation peut se transmettre également bien dans les deux sens, mais l’embrayage ne peut guère s’effectuer, pendant la marche, que dans le cas d'un mouvement 1res -lent. La seconde forme, au contraire, qui permet d'embrayer pendant la marche, même avec un arbre à rotation rapide, ne peut transmettre le mouvement que dans un sens; les surfaces des dents, sur lesquelles s’exerce la pression, sont légèrement inclinées sur la normale à la direction du mouvement; cette inclinaison, qui a pour but de rendre le débrayage plus facile, est d'ailleurs trop faible pour mettre en question la sécurité de l’embrayage, lorsqu’il existe. Dans la troisième disposition, les dents sont renforcées à la pointe, afin d’éviter les chances de rupture d'une ou plusieurs de ces dents, sous l'action des chocs qui peuvent se produire, lorsqu'on embraye pendant la marche; cette forme de dents est celle qni a été indiquée précédemment pour le manchon de la fig. 307. La quatrième forme de dents présente, comme les deux précédentes, l'avantage de rendre l'embrayage facile, en même temps qu’elle permet, comme la première, de transmettre le mouvement dans les deux sens. Les machines de filatures fournissent de nombreux exemples d'accouplements par manchons à dents; comme ces manchons ont, en général, une très -grande vitesse de rotation et que leurs dents sont tTésfines, il en résulte qu’ils doivent être établis avec une trèsgrande précision.
Dans les vaisseaux à vapeur oii la transmission n’est pas disposée pour permettre le soulèvement de l'hélice, il est indispensable que cet organe puisse tourner à vide, lorsqu’on veut
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marcher simplement à la voile; on arrive h ce résultat, en le reliant à l’arbre de couche par un manchon de débrayage. On emploie, dans ce cas, des manchons à dents de grandes dimensions, ou des manchons à tourillons prisonniers, dont le nombre varie de 4 à G.
IG
Manchons à friction.
Les manchons, dont les deux parties ne sont maintenues solidaires l’une de l’autre (pie par le frottement développé entre leurs surfaces de contact, conviennent spécialement pour le débrayage. Avec les dispositifs de ce genre, en effet, le mouvement cesse de se transmettre, lorsque la force, qui produit le frottement, vient simplement à diminuer d'uue certaine quantité, taudis que l’embrayage se produit saus chocs, la partie conduite n'arrivant que par accélérations successives à sa vitesse définitive.
En donnant aux manchons à friction des diamètres suffisamment considérables, on peut arriver à leur faire transmettre des moments de rotation d’une grandeur quelconque.
La fig. 310 représente un manchon à friction, qui est employé comme manchon de sûreté; l’anneau de la partie A s’engage dans une rainure, doublée de bois, de la partie B et le serrage est déterminé de manière à ce que le frottement, produit entre les surfaces de contact, corresponde à une valeur donnée de l'effort à transmettre; il en résulte que le débrayage se produit de lui - même , lorsque cette valeur vient à être dépassée.
Fig. 310.
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Ramsbotton a employé ce genre de manchons pour des laminoirs (1). Le module des dimensions indiquées sur la figure
est â = 5 -f -~
Le manchon à cônes présente, dans les applications, uue très -grande variété de formes. Dans le dispositif, que donne la fig. 311, la partie A du manchon, destinée à transmettre le mouvement, est supposée folle sur l’arbre qui la porte et elle peut recevoir un mouvement de rotation, par l'intermédiaire d’une roue dentée , calée sur son moyeu et représentée en pointillé sur la figure; la seconde partie B du manchon peut glisser sur
Pie. ail.
l'arbre, mais sans tourner sur lui; en supposant la couronne conique, qui la termine, suffisamment pressée contre la couronne intérieure de vl, le mouvement d’entrainement se produit. La pression de ces deux surfaces s’obtient à l’aide d’une vis et de la manivelle à volant b. Dans certaines dispositions, le sens de rotation de B coïncide avec celui de la roue b, quand cette dernière agit pour produire la pression, ce qu’il est toujours
(1) V. K II pincer. Janvier 1866, P. 44, et le Génie industriel, 32” vol. P. 101 ; la forme la plus ancienne de ce genre de manclion est indiquée dans les œuvres de Salzenberg (P. 173), où on trouve également la description d'autres dispositions.
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facile d’obtenir, en choisissant, suivant les cas, une vis à droite ou une vis à gauche; (huis ce cas, il suffit de fixer la roue b, pour maintenir l'arbre au repos, et de la mettre en marche, dans le sens du mouvement, pour produire l’embrayage. En désignant par R le rayon moyen du cône, par « l’angle d’inclinaison, la pression Q à exercer suivant l’axe, pour transmettre un effort P, supposé agir à la distance R, est donnée par l’expression: Psinet (PR) six a
v T “jb T ( ’
dans laquelle f représente le coefficient du frottement, ([ni s'exerce entre les surfaces des cônes, et (PR) le moment statique qui doit être transmis par l’arbre. Pour que le débrayage puisse s'effectuer facilement, il importe de ne pas prendre « inférieur à 10°; f, pour le frottement de fer sur fer, peut être évalué à 0,1 5. Afin de diminuer P et, par suite, aussi Q, on donne à R une assez grande valeur, comprise, par exemple, entre Sri et fi d.
L’effort à exercer se trouve, d’ailleurs, notablement réduit par l’emploi de la vis et du volant; en désignant par s le pas de cette vis et par b le rayon du volant, le coefficient de réduction, en tenant compte du frottement de la vis, est représenté
SS
par 2-- — , ou , ; l’effort à exercer tangentiellement au volant 2 nb 7i b
est, par conséquent, q — Q; cette expression montre qu’il peut être réduit à une valeur très -faible.
Exemple. Un arbre <lc transmission, en fer forgé, dont le diamètre d — 30"m et dont la vitesse de rotation est de 50 tours par minute, transmet, d'après la table du § 104 (colonne 5, ligne 5), un travail de 0,030-50^ lcl"5, ou un moment statique (PR) égal à 214l8k'utm. En supposant cet arbre muni d'un manchon à cônes, dont le rayon moyen soit égal à 5d ou 250mm, l'effort Q, nécessaire pour produire l’embrayage, sera, d'après la formide
(112), Q = *-yr-, ce V"' pour « — 10", f 0,15, donne Q =
ou 100 k. D'après les nombres projmrtionnels inscrits sur la
figure, le rayon du volant doit être pris égal à
En
donnant à la vis un pas de 6ra“, Teffort, qu'on doit exercer à la circonférence de ce volant, pour amener F embrayage, est = P.O, soit 2k.
Toutes les fois que le travail à transmettre n’est pas trop considérable, on emploie avec avantage le manchon k cônes,
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tel que nous venons <le le décrire ou avec une disposition analogue. (1) On peut munir les deux parties du manchon d’un tronc de cône creux et d’un tronc de cône plein ou encore d’une série de troncs de cônes, d’une faible portée, comme l’indique la fig. 312. Dans ce dernier cas, les deux parties du manchon
se transforment, en réalité, en deux plateaux à cannelures annulaires, dont la réunion constitue le manchon à disques cannelés, représenté par la fig. 313. Ce manchon, comme les manchons à dents, a l’inconvénient d'être exposé aux chocs. Le calcul de l’effort à exercer, pour produire l’embrayage, se fait d’ailleurs comme nous l’avons indiqué pour le manchon précédent, à la condition toutefois de prendre pour Iî, non pas le rayon extérieur, mais simplement celui de la circonférence, à laquelle pent être
Fig. 313.
(1) On trouve de nombreux exemples d’applications du manchon à côneB dans les machines employées pour le creusement de l’isthme de Suez (v. Armengaud, Publ. ind. vol. 17. PI. 0).
MANCHONS A FRICTION
supposée appliquée la résultante des actions des surfaces frottantes ; ce cercle se trouve à une distance du bord extérieur des disques, qu’on peut prendre, avec une exactitude suffisante, égale à '/a de la largeur de la partie cannelée. Le levier de débrayage n’ayant à produire qu’un mouvement de l'aihlc amplitude, peut se terminer par un axe, muni d’un creux excentrique, qui reçoit le tourillon de la fourche de débrayage, comme le représente la figure.
Lorsqu’on emploie un manchon à cônes, de l'une des formes précédentes, pour réunir ou séparer, de temps à autre , des arbres d’une grande puissance, l’effort Q, qu’il est nécessaire d’exercer, peut tendre à déplacer l’arbre mené, dans le sens de la longueur, et à presser fortement, par exemple, les collets de cet arbre contre les coussinets des paliers. Lorsque eet effort Q est obtenu an moyen d’un levier, dont l’axe de rotation est fixé dans nn support isolé, comme dans la disposition de la fig. 313, il se produit, pendant la marche, sur le rebord de la gorge , un frottement de glissement correspondant à l’effort Q; lorsque cet effort, au contraire , est produit par un écrou disposé sur l’arbre moteur lui -même, il détermine sur le collet de cet arbre une pression, analogue à celle que nous venons d’indiquer pour l’arbre mené. Pour un diamètre d’arbre de 100°"°, un calcul, semblable à celui de l’exemple précédent, en prenant B — 6<Z= 600“”, donne,
pour la pression suivant 1 axe: Q = — 6Ôo ~0 Ï5 — = b65 ’ c est‘
à -dire une valeur assez forte pour amener une usure considérable.
Cet inconvénient se trouverait complètement évité, si la force Q tendait à rapprocher les deux arbres, au lieu de les éloigner. Cette condition est réalisée dans le manchon à disques cannelés, proposé par l’auteur et représenté dans la fig. 314.
En coupe, le rebord de la pièce A présente la forme d’un crochet, dont la petite branche vient recouvrir l’extrémité de la pièce B. La petite roue à main a agit absolument comme celle de la fig. 311; en principe, la construction de la vis reliée à cette roue est également la même que celle de la vis du dispositif représenté par cette, figure; toutefois elle a des dimensions beaucoup plus considérables, parce que le filet doit forcément être établi sur un cylindre creux, entourant l'arbre , et que l’écrou est extérieur, taudis que, dans le premier cas, il est taraudé dans l’épaisseur de l’arbre lui - même. Le manchon ne présente aucune
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partie saillante, ce qui constitue, comme nous l’avons déjà dit, un avantage sérieux. Les biseaux des cannelures sont abattus,
seul
ainsi que l’indique le tracé accessoire de la figure, afin que les disques puissent se rapprocher l’un de l’antre, au fur et à mesure que l’usure se produit. Le module, adopté pour les nombres proportionnels inscrits sur la figure, est ici encore l’unité ô =
On trouve également, pour les manchons à simples cônes, des dispositions dans lesquelles la force Q tend à rapprocher les arbres (1).
La fig. 315 représente le manchou cylindrique de Kœchlin. Dans ce dispositif, les surfaces qui, par leur frottement, doivent produire l’embrayage, forment toutes les deux des cylindres. Sur la partie cylindrique creuse de la pièce A viennent s’appliquer trois mâchoires, également cylindriques, dont chacune peut se déplacer normalement à la circonférence. Ces mâchoires sont munies à l’extérieur d’une garniture en bronze, qui a le double
(1) Des dispositions de ce genre se rencontrent dans la salle des machines dn conservatoire des Arts -et -métiers de Paris.
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avantage de donner un frottement d’nne certaine douceur et de pouvoir se remplacer, lorsque l’usure produite devient trop considérable. La pression de chacune de ces mâchoires contre la surface intérieure de -4 s’obtient en agissant sur la pièce mobile B', laquelle, par l’intermédiaire du levier b, fait tourner la vis reliée à ce levier et qui est munie de deux tilets de sens contraires, l’ar suite de ce mouvement, les mâchoires se déplacent, normalement à la surface cylindrique de A, en vertu du glissement de leurs rainures sur les guides, représentés en coupe, à droite de la figure principale. En réglant convenablement la position des écrous mobiles de la vis à double filet, à l'aide des petites vis de pression, indiquées sur le dessin, on peut arriver, pour les mâchoires, à une position telle qu’il suffise d’un déplacement de t"" environ (2'°m dans les grands manchons), pour produire l’embrayage ou le débrayage. On n’a pas à redouter, dans ce cas, comme avec les manchons à cônes, un serrage
Fig. 315.
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trop prononcé ou un coincement, car la réaction que fournit, en chaque point, la paroi du cylindre A, en vertu de son élasticité, est précisément dirigée dans le même sens que le mouvement qui correspond au débrayage et tend, par suite, à le faciliter. L’emploi de la vis offre ici, comme dans le dispositif de la tig. 311 , l’avantage que le débrayage ne peut pas se produire de lui -même et que, par conséquent, il n’est pas nécessaire de continuer à exercer la pression Q sur B', lorsque l'embrayage existe. 11 est évident d’ailleurs que, pour obtenir ce résultat, il est essentiel de donner au filet de la vis une inclinaison dont l’angle soit inférieur à l’angle de frottement.
En désignant par s cette inclinaison (ou le pas), par b la longueur du levier, par f le coefficient de frottement sur les mâchoires, l’effort Q à exercer, pour transmettre le moment (PR),
est, en tenant compte du frottement de la vis, Ç = 2 — ^
valeur qui, ainsi que nous l’avons vu dans l’exemple précédent, peut être rendue très -petite. Si on suppose, comme nous l’avons fait, que B soit la partie menée, il ne se produit, pendant l’arrêt de cette partie, aucun glissement sur B'. Pour les manchons placés verticalement, l’effort Q peut être produit par la chute d’un poids; on obtient ainsi un embrayage progressif et d’une grande douceur. Par suite de la disposition même des organes, on s’est trouvé forcément conduit, dans le manchon de Kœchlin, à donner à R une valeur assez considérable ; la valeur de P est, par suite, d’autant plus faible et c’est là un avantage sérieux, qui n’a pas peu contribué au succès qu’a obtenu ce manchon, dès son apparition. Le premier appareil construit par Kœchlin était destiné à la transmission d’un travail de 30 chevaux (1). Les nombres proportionnels, indiqués sur la figure, correspondent à un minimum de Rm, mais il n’y a aucun inconvénient à augmenter cette valeur, lorsqu’on le juge nécessaire. Le module,
adopté pour ces nombres, est toujours à = 5 -f- - - • Bodmer a
donné au manchon cylindrique une forme à la fois très - gracieuse et très -simple (2); des dispositions analogues sont employées
(1) Bulletin de la société industrielle de Mulhouse, 1854. P. 138.
(2) Fairbaim, Mills et Millworks. Vol. II. P. 92.
MANCHONS A FRICTION
avec succès dans les moulins (1). Dans certains manchons cylindriques, la pression des mâchoires contre la surface intérieure s’obtient au moyen de leviers à articulations. La fig. 316 représente ce mode de commande, tel qu'il a été employé par Fossey (2), dans une machine destinée à frapper les monnaies.
Fig. 316.
Dans ce manchon , dont toutes les parties sont très - ramassées, les mâchoires, ou sabots, sont au nombre de quatre, sans garniture en bronze. Les bras des leviers à articulations, ou des genouillères, ont la même largeur que les mâchoires et sont munis de tourillons demi -cylindriques, au moyen desquels se transmet la pression destinée à produire l’embrayage; pour le mouvement en sens inverse du manchon mobile, les sabots sont munis de boulons d’un faible diamètre, qui régnent également sur toute leur largeur. En désignant par a l’angle que forment les bras des leviers avec la normale h la direction des axes des
(1) Uliland, Prakt. Maxell. - Constr. 1869. I’. 97.
(2) Armengaud, Publication industrielle. Vol. XVII, PI. 10.
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arbres et en conservant les notations précédentes, l’effort Q, qn’il est nécessaire d’exercer pour produire l’embrayage, est donné par l’expression:
O _ pt9a _ (ppï f9« ... . /i 14\
Comme, avec ce manchon, on n’a pas à redouter de coincement, l’angle a peut être pris notablement au-dessous de la limite que nous avons indiquée pour l’angle des cônes du manchon de la fig. 311. En admettant, comme on le l'ait, des valeurs de a comprises entre 1° et 2°, on arrive, pour le coefficient de Q, à des valeurs relativement faibles. Ainsi, par exemple, pour
« - l“/4, on trouve p - = F
Durand a construit des manchons cylindriques, dans lesquels il a conservé les leviers à articulations (1). Jackson et d’autres constructeurs ont adopté des dispositions dans lesquelles le serrage des mâchoires s’effectue à l’aide d’une pression hydraulique (2). Schürmann a remplacé le frottement des mâchoires rigides par celui d’une sangle , soumise à une pression dirigée de dedans en dehors (3) ; dans le dispositif de Napier, la sangle est conservée et agit par tension (4). Dans ces derniers temps, on a fait de nombreuses applications du manchon cylindrique; quelques dispositions nouvelles ont été essayées, mais, dans la plupart des cas, on a de préférence adopté celles dont le fonctionnement avait été reconnu satisfaisant pour des périodes de marche suffisamment prolongées.
Mandions d'accouplement pour machines motrices.
Lorsque deux machines motrices doivent agir sur un même arbre, de couche, le mouvement, pour chacune de ces deux machines, ou pour l’une d’elles, an moins, se transmet par l’intermédiaire d’un manchou, qui se débraye de lui-même, lorsque la machine à laquelle il correspond vient â s’arrêter, tandis que l’autre machine continue à tourner, et qui s’embraye également de lui -même, lorsque la première machine se remet en marche.
(1) Dinglcr, Journal polytechnique. Vol. 149, P. 22.
(2) Dingler, J. P. Vol. 149, P. 251.
(3) Zeitsclir. d. Vereins d. In g. Vol. V (1861), P. 301.
(4) Engineer 1868, Juillet. P. 64.
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Il est évident que tout appareil à déclic, agissant dans un seul sens, permet de réaliser ce double effet et, en réalité, les manchons d’accouplement, employés dans la pratique, ne sont que des appareils à déclics convenablement disposés. Le premier manchon d’accouplement, dont on ait fuit usage pour les machines motrices, est celui de Pouyer- Quertier, qu’on désigne sous le nom de manchon Pouyer. La tig. .11 7 représente une disposition
Kilf. 317.
de ce manchon, auquel on peut donner, en exécution, une trèsgrande variété de formes. Dans cette disposition, la partie A du manchon, qui est commandée par la machine motrice dont l’action peut être suspendue, est folle sur l’arbre B. Cette pièce A est dentée, par exemple, à sa circonférence, ou porte une roue dentée, calée sur le moyeu prolongé, comme celle qui est représentée eu pointillé. Afin de reudre le mouvement plus facile, ce moyeu est muni intérieurement d’une garniture en bronze. Sur l’arbre B est calée une roue d’encliquetage ; les deux cliquets « pénètrent alternativement dans les creux de cette roue , lorsque A doit transmettre à B l'action de la machine, mais ils cessent d'agir tous les deux, lorsque A vient à s’arrêter, l'arbre B continuant à tourner. La direction de la rotation est indiquée par la Hèche. Le débrayage se produit au moyen des bandes de
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frein 5, et bit qui, lorsque la pièce A commence à rester en arrière, se trouvent entraînées par le frottement et font tourner les leviers b et, par suite, les cliquets a, jusqu’à ce qu’elles arrivent aux boulons qui limitent leur déplacement. A ce moment ces bandes restent en arrière avec la pièce A, en glissant sur B. Lorsque A se trouve de nouveau mis en mouvement, dès que sa vitesse devient légèrement supérieure à celle de B , les bandes tendent à retenir les leviers b des cliquets « et finissent par les ramener dans leur ancienne position; à ce moment, les cliquets se placent de nouveau dans les vides des dents et transmettent à l’arbre B le travail de la machine qui commande la pièce A. Afin que les cliquets ne puissent pas rester appliqués vers les extrémités des dents, l’angle y d’un cliquet avec le flanc d’une dent doit être inférieur au complément de l'angle du frottement; ici j* a été pris égal à 60°. Pouyer - Querticr n'emploie qu’une seule bande et fait agir les deux eliquets simultanément.
Dans la disposition représentée sur la figure, où la roue d’encliquetage a un nombre impair de dents (13), chaque cliquet ne produit qu’un déplacement d'une demi -division; il n’y a, par suite, jamais qu’un cliquet en prise et la pièce A ne peut jamais tourner de plus d’une demi - division , sans entraîner l’arbre B. L'importance de l’observation relative à l’angle de frottement n’a pas été toujours comprise et on a construit des manchons Pouyer, dans lesquels les cliquets se trouvaient porter sur les extrémités des dents; la conséquence de ce vice de construction était généralement la rupture d’une ou même de toutes les dents de l’encliquetage. Les cliquets a doivent être en acier et la partie effilée, qui agit sur les dents , doit être trempée. Le module
des uombres proportionnels de lu figure est rf **» 6 + [-■ Eu
Allemagne , au manchon de Pouyer on préfère assez souvent celui de llhlhom, qui est représenté dans la fig. 318.
A est la pièce correspondant à la machine motrice qui peut être mise au repos et B la pièce sur laquelle la première doit agir. A est une roue d’encliquetage intérieure, sur laquelle agissent les cliquets ou griffes b. L’introduction de ees griffes, dans les vides des dents de A, est due aux ressorts «, qui viennent s’appuyer, par leurs extrémités, contre une de leurs faces et les font pénétrer dans les vides, dès que la vitesse de rotation de A tend à devenir légèrement supérieure à celle de B. Dans
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le cas inverse, les griffes viennent se loger dans des cavités, ménagées sur B, comme l'indiqne la partie inférieure de la figure, et, dans le mouvement de rotation de B , rabattent, à chaque passage, l’extrémité de chaque ressort. Les articulations des griffes sont ici, comme dans le dispositif de la fig. 316, des tourillons demi - cylindriques , compris entre la paroi intérieure du
couvercle et le fond opposé, ühlhorn, dans le début, ne donnait à la pièce A que deux vides de dents, mais il a recommandé récemment d’en porter le nombre à quatre , afin que l’accélération ne puisse se produire que pendant un quart de tour au plus. Lorsqu’on a recours à trois vides seulement (en général à un nombre impair), les choses se passent d’une manière encore plus avantageuse, puisque, dans ce cas, l’accélération se trouve limitée à un sixième de tour (en général à une demi - division , comme dans le manchon de Pouycr). Avec ce dispositif, il u'y aurait d’ailleurs aucun inconvénient à ce que B devint la pièce menante, au lieu d’être la pièce conduite; dans ce cas, la rotation devrait s’effectuer dans le sens opposé à celui de la flèche.
Ainsi que nous l’avons fait précédemment remarquer, les manchons d’accouplement pour machines motrices sont de véritables encliquetages et il est évident qu’on peut les utiliser à d’autres usages, pour assembler, par exemple, deux parties d’arbre, de telle sorte que celle de ces deux parties, qui doit donner le mouvement à la seconde, puisse tourner alternativement dans les deux sens, pendant un temps déterminé, pour chaque sens de
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rotation. C’est un mécanisme de cette espèce qn’ou emploie pour les tambours à renvider des métiers selfaeting dans les filatures ; l'encliquetage, dont on se sert, dans ee cas, présente beaucoup d’analogie avec le manchon de Poujer- Quertier; ce qui tient sans doute à ce que ce mécanisme a servi de guide à l’inventeur pour l’établissement du dispositif qui porte son nom.
YIH. Supporta des tourillons.
Des différentes dispositions de paliers.
On désigne sous le nom de paliers les parties fixes de la transmission, sur lesquelles reposent directement les tourillons des arbres. Dans un palier complet, on distingue: 1° les coussinets, pour lesquels on emploie le bronze ou une matière analogue; 2“ le corps du palier, composé d’une ou de plusieurs parties, qui sont le plus souvent eu fonte; 3° les différentes pièces de jonction et, en particulier, les boulons. Les nombreuses espèces de paliers, en usage dans la pratique, constituent une série de formes et de dispositions différentes. On les divise généralement en deux classes principales:
a. Supports d’arbres horizontaux , ou paliers proprement dits,
b. Supjtorts (F arbres verticaux, ou crapaudines.
Pour ces deux classes de supports, il convient autant que possible de donner aux rainures de séparation des coussinets, une direction rigoureusement, ou au moins très- sensiblement perpendiculaire à celle de la pression qui s’exerce sur le tourillon. On se trouve par là conduit à établir de nouvelles subdivisions dans les paliers, dont les formes varient avec les positions relatives des tourillons et des surfaees sur lesquelles ces paliers doivent être fixés. Nous allons examiner successivement les dispositifs de paliers les plus importants, eu commençant par ceux qui se rapportent aux tourillons cylindriques.
Unité ou module pour la construction des paliers.
L’unité adoptée pour les coussinets de paliers et dont ou se sert pour déterminer leur épaisseur, la largeur des rebords
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et leur saillie, est celle que nous avons primitivement employée pour les tourillons:
e = 3 + 7ioo d
où d représente le diamètre intérieur des coussinets. Pour le corps du palier et les boulons, ainsi que pour les surfaces des coussinets, qui sont ajustées sur le corps du palier, le module est:
dt = 10 + 1,15 d (115).
Quant à la longueur des coussinets, elle se trouve déterminée, pour tous les paliers d’arbres horizontaux, par les règles que nous avons données pour la longueur des tourillons. Pour les paliers de ce genre, calculés à l’aide du modnle précédent, dans le cas particulier où le tourillon est un tourillon normal d’extrémité, en fer forgé, et se trouve soumis, par suite, à uue charge correspondant au diamètre d, on suppose que la pression du tourillon tend à l’appuyer sur le corps du palier. Dans le cas contraire, c’est-à-dire quand cette pression P tend à soulever le chapeau, on doit adopter des dimensions plus considérables. On construit alors les paliers, en conservant les nombres proportiomiels inscrits sur les ligures, mais en les rapportant au module:
oit d désigne encore le diamètre d’un tourillon d'extrémité, en fer forgé, d’une longueur égale à 1,5 d, correspondant à la charge 7*. lorsque le tourillon véritable a une longueur supérieure à 1,5 d, c’est-à-dire se trouve être un tourillon eu foute. Le module précédent est ordinairement celui dont on se sert pour la construction des paliers des axes de balanciers des machines à vapeur (V. § 127).
Pour les paliers qui ne se trouvent pas aux extrémités des arbres de transmission, dans le cas où la pression tend à soulever les chapeaux, on adopte, pour module, la plus grande des deux valeurs données par les relations (115) et (116). En admettant le module d\, les boulons du chapeau du palier offrent une sécurité, qui est sensiblement la même que celle du tourillon normal d’extrémité, en fer forgé (S = 6), mais qui est inférieure à celle des boulons de fixation, calculés par la formule (32). La valeur d'1 a été fournie par l'observation d’installations éprouvées; pratiquement on regarde ici comme suffisante une sécurité du même ordre, en moyenne, que celle correspondant à la formule (43) § 66 (V. Têtes de bielles ch. XVI).
Renleaax, le Constractenr.
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Exemple. A une pression de 8000 k correspond, d'après la table du § 80, un tourillon d’extrémité , en fer forgé, de 100 "m de diamètre sur 150mm de longueur. Si la pression tend à soulever le chapeau du palier, le module d, = 10 -)- 1,15-100 = 135mm est trop faible et on doit adopter, dans ce cas, d', — 10 -j- 1,75 ■ 100 =» f85mm. Les boulons du chapeau ont alors un diamètre de .37 ™m et sont légèrement plus forts que ceux déterminés pur la formule (43). Pour la même pression, un tourillon en fonte devrait avoir un diamètre de 135mm, qui, d'après la relation (115), donne, pour l'unité, 10 -|- 1,15-135 = 165ma; cette valeur étant inférieure à la précédente, on doit, dans ce cas également , prendre, pour le module, 185mm. Un tourillon intermédiaire aurait, pour la même pression, un diamètre de 17 O rat", qui donnerait pour l'unité normale d, = 10 -f- 1,15-170 = 20tlam ; comme cette valeur est notablement supérieure à lS5mm, il en résulte que le palier, construit avec ce module normal, est dans de bonnes conditions pour résister à la pression qui tend à soulever son chapeau.
A. Paliers d’arhres horizontaux.
Palier horizontal.
La fig. 319 représente un palier horizontal pour des diamètres de tourillon compris entre 30 et 200 m".
La semelle du palier est parallèle aux rainures de séparation des deux coussinets, c’est-à-dire perpendiculaire à la direction moyenne de la pression exercée sur le tourillon; elle se trouve d’ailleurs à une assez faible distance au-dessous du coussinet inférieur. Les dimensions du corps du palier et du chapeau se déterminent à l’aide du module rf, (115), à l’exception du réservoir à huile établi sur le chapeau et qui, pour les petits paliers, doit avoir des dimensions relativement plus considérables; son diamètre extérieur se calcule par l’expression
La longueur des coussinets dépend de celle du tourillon, qui, d’après ce que nous avons vu dans le § 79, peut être égale à 1,5 d, 2 d, etc. La longueur la plus convenable pour le palier dont nous nous occupons est l -= 2 d. Les bourrelets des extrémités des coussinets, qui sont en saillie sur les faces du palier, sont plus ou moins arrondis, suivant que, pour le même diamètre, on prend un tourillon court ou un tourillon long. Les boulons du chapeau se terminent ordinairement à la partie infé-
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rienre par une tête à section carrée; cette tête, comme l’indique la partie du tracé située à gauche, se trouve comprise entre deux saillies ménagées dans l’évidement de la semelle et qui sont destinées à empêcher le boulon de tourner.
Les boulons de fixation du palier, qui doivent être constamment serrés et soumis, par suite, à une tension assez forte, ont un diamètre légèrement supérieur à celui des boulons du chapeau ; souvent ils sont destinés à relier simplement la semelle du palier à une plaque spéciale de fondation (V. fig. 326, § 125) et, dans ce cas, on donne à leur tête une forme particulière. Afin de pouvoir caler solidement la semelle du palier sur cette plaque, les deux bords extrêmes de cette semelle présentent une légère inclinaison. L’évidement de la semelle du palier, permet
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de diminuer la dépense de matière, en même temps qu’il réduit, dans une assez forte proportion, les surfaces qui doivent être rabotées. Le vide, existant entre le corps du palier et le chapeau, est ordinairement rempli avec de plaques de bois, de manière à permettre de serrer à fond les boulons de ce chapeau, sans produire un serrage trop considérable sur le tourillon.
Lorsqu’un palier de cette espèce doit être établi pour un tourillon plus faible que le tourillon normal et que la pression exercée sur ce tourillon tend à soulever le chapeau (v. le paragraphe précédent), il convient de prendre, pour les épaisseurs du chapeau et du corps, les mêmes valeurs que pour le palier normal, en déterminant le profil extérieur du coussinet d’après les dimensions du tourillon donné, comme nous l’avons indiqué précédemment.
Exemple. Avec le tourillon choisi comme exemple dans le paragraphe précédent , et dont le diamètre était de 100""°, la formule (116), applicable à l'hypothcse faite sur la direction de la pression, donnait , pour le module, <(', — - 185""*. Si on conserve, pour le profil extérieur du coussinet, en largeur et en hauteur, la dimension 10 -f- 1,15 ■ 100 = 125, l'épaisseur des parois du palier se trouve augmentée , suivant les mêmes directions, de la quantité ’/« (165 — 125) — 30""*. Dans certains cas, la dimension du palier, parallèlement à la direction du tourillon, peut être inférieure à celle qui correspond au palier normal. Ainsi, dans Vgxemple choisi , la longueur réelle du tourillon étant égale à 1,5 ■ 100 — 150""*, et V épaisseur des rebords des
coussinets e = 3 -f- . 100 --- i0”“, V écartement maximum de ces rebords
doit être 150 — 2-10 = 130""*, tandis que, d'après les indications du tracé normal, il aurait pour valeur 0,9-185 = 167*“*. La largeur du palier se trouve, dans ce cas, diminuée de la différence entre ces deux valeurs, soit de 37
Echelle de proportion pour les paliers horizontaux.
Pour la construction des paliers, on fait un grand usage de l’échelle de proportion. Comme exemple, nous donnons ici celle qui se rapporte au cas des paliers horizontaux que nous venons d’examiner (1).
(1) La maison Eschcr Wyss de Zurich se sert pour les paliers d’une échelle de proportion très -bien disposée; cette échello, qui a été établie dans l’hypothèse de la proportionnalité géométrique de toutes les dimensions et qui ne possède, par suite, qu’un seul pôle, rend de très -bons services.
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d, devient égal à zéro, pour d=* — — — = — 8"", 7. La
position de P doit, par suite, se déterminer par la condition que la longueur a b de la verticale, menée par ce point et comprise entre les rayons O a et Oh, soit égale à — 8"m,7. Les intersections des rayons, menés par les points O et P, avec les ordonnées I, II, etc. déterminent les dimensions correspondantes.
Les dimensions des coussinets exigent un pôle spécial, puisqu’elles sont rapportées à un module différent. Ce module,
Les pôles O, O, et O, se rapportent aux dimensions du tourillon , les pôles P, P, et P, aux dimensions qui correspondent au module d, -= 10 -f 1,15 d.
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qui est e = 3 4- d, devient nul pour d — — — — 43"“.
La verticale, dont la partie a b', comprise entre les rayons Oa et Ob', a pour valeur — 43”””, détermine les pôles E et Ev, qn’on doit utiliser pour les dimensions des coussinets. Pour le réservoir d’huile, placé sur le chapeau, la dimension proportionnelle est donnée par l’expression: 10 + — 10+0,25-10 +
0,25 • 1,15 d = 12,5 + 0,29 d = 4,17 (3 + 0,07 d) = 4,17e. Le pôle E , peut donc également servir à déterminer le réservoir à huile.
Table des poids des paliers horizontaux.
Corps
du
palier.
Chapeau.
Plaque
de
fixation.
Iloulons 2 P. 2 P.
Cous-
sinets
Coussinets l - l,5d
Remarque. Dans le tableau précédent, les poids des boulons de fixation du palier ont été évalués d’après la fig. 320, oii leur tête porte sur la face inférieure de la plaque de fondation.
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Exemple. Un palier horizontal, pour un tourillon de de diamètre et de 135™“ de longueur, doit, d'ajtris le tableau précédent, être établi avec le module 119ma, qui correspond à d = 35”“. Les poids des différentes parties du palier, fournis par la huitième ligne horizontale, sont approximativement les suivants :
Corps du palier et chapeau 19k,33; plaque de fondation 13k,98; coussinets 4k,93 ; boulons du chapeau et de la semelle (4 pièces ) 3^,85; le poids total est, par conséquent, 41k,53.
Des différentes formes de coussinets.
Coussinets en bois.
Les surfaces dressées, à l’extérieur des coussinets, présentent très -souvent une forme différente de celle que nous avons indiquée précédemment; les plus généralement employées sont les surfaces prismatiques à huit côtés, comme dans la fig. 321, ou les surfaces cylindriques, comme dans les fig. 322 et 323.
Fig. 321. Fig. 322. Fig. 323.
Avec les deux dernières formes, l’ajustage des coussinets sur les cavités correspondantes du palier s’obtient très -facilement au tour; toutefois il convient, dans ces deux cas, d’empêcher l’entrainement des deux coussinets par la rotation du tourillon et on y pâment, soit en ménageant, aux extrémités du coussinet inférieur, deux saillies latérales, d’une longueur égale à 2e, encastrées dans la fonte dn palier (fig. 322), soit en munissant chacun des deux coussinets de deux petits tourillons cylindriques, ajustés, l’un dans le chapeau, l’autre dans le corps du palier (fig. 323). Chacune de ces dispositions présente à la fois des avantages et des inconvénients, de telle sorte qu’il n’est guère possible de décider quelle est celle qu’il convient d’employer de préférence. Nous devons nous borner à faire remarquer que, pour une usine de construction, il y a
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avantage à employer constamment la même forme de coussinets. Les modifications qu’entraine , pour le chapeau et le corps du palier, l’adoption d’une des formes 322 et 323, ne présentent aucune difficulté.
Lorsqu’on emploie des coussinets en bois de Gaïac (v. § 83), on doit leur donner les formes les plus simples. La plus avantageuse (1) est celle que représente la fig. 324; l’aspect de l’ensemble du palier, qui comporte cette forme de coussinets, est d’ailleurs assez peu satisfaisant; la figure indique les nombres proportionnels à employer pour la détermination des dimensions des différentes parties.
Fig. 324.
Les coussinets en métal blanc ou en toutes autres matières analogues, destinées à remplacer le bronze, se composent, en général, d’une partie extérieure, en fonte, souvent même en bronze , sur laquelle se trouve déposé , par fusion , l’alliage destiné à former la garniture intérieure. Dans les coussinets où la partie extérieure est en bronze, on peut arriver à déposer cet alliage, en couche, assez mince à la vérité, à l’aide d’un simple fer à souder d’un poids suffisant.
(1) D'apres le professeur Werner.
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Paliers sans patins.
Il arrive souvent que le manque de place pour un palier conduit A raccourcir tellement le patin, qu’il se trouve réduit, pour ainsi dire, A la projection du corps du palier. La fixation du palier sur la plaque de fondation se fait alors directement au moyen des bonlons du chapeau, qui doivent, dans ce cas, être munis d’une tête intermédiaire (v. § 62, fig. 153).
Cette disposition des boulons du chapeau est également employée avec avantage pour fixer les paliers ordinaires sur leurs plaques de fondation, lorsque la pression transmise par le tourillon s’exerce alternativement sur le coussinet inférieur et sur le coussinet supérieur (v. § 120 et 121).
Paliers horizontaux de grandes dimensions.
La fig. 326 représente un palier horizontal pour un diamètre de tourillon compris entre 200 et 300"”. Ce palier comporte quatre boulons de chapeau et un nombre égal de boulons destinés A fixer la semelle sur la plaque de fondation. On donne A ces derniers bonlons la forme représentée par la fig. 141, § 62 , ou mieux encore une forme qu’on obtient en combinant
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boulons et les rétablir facilement, en meme temps que le patin s’oppose à la rotation du corps de chaque boulon , lorsqu’il occupe sa position définitive. Le corps et le chapeau du palier sont ici relativement plus évidés que dans la disposition indiquée précédemment. Pour les paliers des arbres à manivelles et, en général, pour tous ceux qui sont exposés à de fortes vibrations, il convient de munir les boulons du chapeau de contre -écrous, ou de tout autre dispositif de sûreté, de nature à prévenir leur desserrage.
celles des deux figures 141 et 143. Grâce à cette disposition, on peut, sans toucher à la plaque de fondation, enlever les
Fig. 326.
PALIES SURÉLEVÉ
Table «les poids des paliers horizontaux de grandes dimensions.
Corps
du
palier.
Chapeau
du
palier.
Plaque
de
foudatiou.
ET* a>
Boulons 4 Pi. 1 4 Pi.
Cous-
sinets
Coussinets l— l,5d
Palier surélevé.
Dans certaines circonstances, l’emploi dn palier horizontal ordinaire, à deux ou à quatre boulons, n’est pas admissible, en raison de la faible hauteur qu’il présente et de la trop grande simplicité de forme des parties extérieures; en d’autres termes, dans certaines installations, on se trouve conduit à substituer au type que nous venons de décrire un palier d’une plus grande hauteur et d'une plus grande richesse de formes. Cette obligation s'impose , en particulier, pour les axes de balanciers des machines à vapeur, où les paliers doivent reposer directement sur des entablements, qui présentent un certain aspect architechtoniqne. Comme, dans ce cas, la pression du tourillon, au moins pour les machines à manivelle, s'exerce ordinairement sur le coussinet supérieur il convient d’adopter, pour ces paliers, le module donné par l’expression (116), en réduisant, dans une certaine mesure, leur largeur, e’est-à-dire la dimension parallèle à la longueur du tourillon. Une des formes les plus convenables
PALIER SURÉLEVÉ
qu’on puisse employer, pour les paliers de ce genre, est celle de la fig. 327, qui représente un modèle qu’on rencontre assez fréquemment en Angleterre. En supposant ce tracé exécuté, en
Fig. 327.
prenant pour point de départ le module normal (115), si on voulait ensuite le rapporter au module (116), le tourillon auquel il correspondrait aurait, dans ce cas, une valeur plus faible, qui se trouve représentée en pointillé à la partie supérieure. Entre le chapeau et le corps du palier se trouvent interposées des plaques de bois, qui ont l'avantage île remplir le vide entre ces deux pièces, tout en donnant nne certaine élasticité.
Palier à coussinet inférieur mobile.
Pour certains paliers, dans lesquels la pression s’exerce constamment sur le coussinet inférieur, on adopte parfois une disposition spéciale , qui permet de soulever ce coussinet ou même
PALIER A TROIS COUSSINETS
le corps entier du palier, afin de répartir plus uniformément l’usure qui, sans cela, tendrait à se produire surtout à la partie inférieure. Bien que les dispositifs de ee genre ne s'emploient, en réalité, que pour les machines d’un très -grand poids, il peut être utile (cependant de montrer, par un exemple, de quelle manière il est possible, dans la pratique, de tenir compte de la direction de l’usure. Le dispositif de la fig. 328 est emprunté à un navire à hélice.
Fig- 328.
Le corps du palier qui reçoit la pression de l’arbre , au lieu d'être fixé par des boulons, d’une manière invariable, repose sur un système de clavettes, qui servent à le maintenir successivement à différentes hauteurs et permettent de le déplacer verticalement en raison de l’usure produite. Le coussinet supérieur est muni de rebords (non représentés sur la figure), à travers lesquels passent les boulons du chapeau qui sont fixés sur le corps du palier. Le coussinet inférieur est formé d’une garniture en métal blanc , coulée sur la surface intérieure du corps du palier.
Palier à trois coussinets.
Dans les machines à vapeur horizontales et dans quelques autres appareils , on rencontre des paliers, dans lesquels le tourillon exerce une pression latérale, dirigée tantôt dans un sens,
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tantôt dans l’autre, en même temps que la partie inférieure se trouve soumise à une pression continue qui, pour les machines à vapeur, par exemple , est duc au poids du volant L’inclinaison des deux coussinets sur l’horizontale, qui a été adoptée dans un très-grand nombre d’installations, ne prévient que dans une bien faible mesure l’ovalisation qui tend à se produire par l'usure. Pour remédier plus sérieusement à cet inconvénient et répartir cette usure aussi régulièrement que possible, on a proposé, dans ces derniers temps, l’emploi d’un palier à trois coussinets, dont l’un est destiné à recevoir l’action de la pression verticale constante, tandis que les deux autres se trouvent soumis à la pression horizontale, qui s’exerce alternativement en avant et en arrière. La fig. 329 représente un palier de ce genre. Le coussinet inférieur
Fig. 329.
repose sur deux clavettes, dont l’intérieur, taraudé dans le sens de leur longueur et formant écrou, est traversé par une tige filetée, qui peut simplement tourner, sans se déplacer longitu-
PAUER A TROIS COUSSINETS.
dinalc tuent; au moyen de ces deux vis, on pent amener les clavettes dans une position convenable pour le serrage et les y fixer. Les coussinets latéraux sont poussés contre le tourillon par deux autres vis de pression, dont l’action s’exerce par l'intermédiaire d’une plaque en fer. Lorsqu’on vent retirer les coussinets, on commence par sortir les plaques latérales, après avoir enlevé le chapeau, puis on ramène les coussinets en arrière, de manière à leur faire éviter le tourillon, en les retirant verticalement. Les pressions, qui s’exercent sur les parties latérales de ce palier, exigent qu’on augmente sa largeur, comme l’indique le plan.
La fig. 330 représente un antre dispositif (1e palier à trois coussinets (1), dans lequel le conssinet inférieur est fixe, ou dn moins ne peut être soulevé, lorsque le besoin s’en fait sentir, que par l’interposition de cales; les deux coussinets latéraux sont
Fig. 330.
maintenus serrés contre le tourillon par l’action de clavettes, que supporte le chapeau, lequel est relié, d’une manière invariable,
(1) Emprunté à une machine à vapeur du la Société Fivea - Lille.
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par les boulons, au corps du palier. Chaque clavette se termine, à la partie supérieure, par une partie filetée, dont l’écrou est muni d’une tête à six pans. Au moyeu d’une clef, qu’on place sur cette tête, on fait tourner l’écrou et on arrive, par suite, à le serrer fortement sur le contre - écrou , qui repose directement sur le chapeau.
I-ie corps du palier est établi, comme l’indique la figure, dans des conditions de force telles qu’il puisse supporter sans danger les actions latérales alternatives, dues à la pression de la vapeur sur les faces du piston. Assez souvent (comme, par exemple , dans l’original de la figure ), le corps du palier est venu de fonte avec le bâti de la machine.
La fig. 331 donne un troisième type de palier à trois coussinets, qui est d’une exécution très -facile.
Fig. 331.
On peut l'employer dans tous les cas où, en dehors de pressions verticales régulières dirigées dans les deux sens, s’exerce sur le tourillon une force latérale, à action continue. Avec un palier ordinaire, cette force, agissant dans la direction même des joints des coussinets, entraînerait une usure très - inégale pour les différents points, tandis que, dans la disposition actuelle, cet effet fâcheux se trouve empêché par l’addition du petit coussinet latéral. Ce type de palier est d’un emploi avantageux pour les petites locomobiles, dont la force est transmise par une courroie horizontale.
PALIER A FOURCHETTE
Palier à fourchette.
La fig. 332 donne le tracé d’un palier à fourchette, qui convient surtout, comme support intermédiaire, pour les arbres verticaux. Le patin de ce palier est disposé perpendiculairement
Fig. 332.
au plan moyen de la rainure des coussinets et est symétrique par rapport à ce plan. Le chapeau est fortement serré sur le corps du palier par les boulons; lorsqu’on veut enlever les coussinets, il n’est pas nécessaire de toucher à ce chapeau; il suffit de sortir les vis latérales de pression, de telle sorte qu’on n’ait plus qu’à faire glisser les coussinets par côté, pour les enlever ensuite sans difficulté. Les boulons du chapeau portent une tête intermédiaire noyée, en partie dans le chapeau, en partie dans le corps du palier; grâce à cette disposition, que nous avons déjà indiquée précédemment (§ 124), ces boulons servent en même temps à fixer le palier sur sa surface d’appui. Avec les dimensions proportionnelles indiquées sur la figure, on peut utiliser,
Rouleaux, le Constructeur. 20
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pour ce palier, la plaque de fixation correspondant au palier horizontal qui aurait même diamètre de tourillon (1).
Table des poids des paliers t\ fourchette.
Corps
du
palier.
Chapeau
du
palier.
Boulons
du
chapeau 2 Pi.
Vis
de
pression 2 Pi.
Coussinets
Remarque. Le poids des boulons comprend un écrou avec sa rondelle pour la partie en arrière du patin, ainsi qu’une contreplaqué, dont l’épaisseur est égale à 0,22 d,.
Exemple. On a à établir un palier à fourchette pour un arbre vertical de 93ma t le diamètre. D'après la huitième ligne horizontale , le module à adopter, dans ce cas, a pour valeur d, = l'épaisseur à donner
aux coussinets est e => 3 + 0,07-95, soit 1 0"". Les poids des différentes parties du palier, fournis par la ligne 8, sont les suivants: corps et chapeau du palier 25*, 15; coussinets 5*. 46; boulons du chapeau et vis de pression (ensemble 4 pièces) 2*, 41 ; ce qui donne, pour le poids total, 33*, 02. Dans le cas où le palier devrait reposer sur une plaque de fixation (ce qui arri-
(1) Dans l'ouvrage anglais intitulé: The Engineer and Maschinist's Assistant, 1854, la pl. I contient le dessin d'un support intermédiaire du même genre que celui que nous venons de décrire; seulement le cadre eu fonte forme une seule pièce et les vis de pression des coussinets traversent les joues de ce cadre, qui jouent ainsi le rôle d'écrous.
PALIER A FIXATION VERTICALE
verait, par exemple, s'il fierait être relié à une pièce de bois), le poids de cette plaque , déterminé par la table du § 122 (ligne 8), serait de 14k,40, et le poids total du palier se trouverait, par suite, porté à 4Tk,42.
Palier à fixation Tcrtiealc.
Ce genre de palier, qui est représenté iig. 333, se déduit du palier horizontal , comme celui du § 124, et se construit de la même manière que ce dernier. La plaque de fixation est ici perpendiculaire au plan moyen des rainures des coussinets et parallèle à Taxe du tourillon, comme dans le palier à fourchette; mais, connue elle se trouve tout entière d’un même côté de cet axe, il en résulte que le eorps du palier doit présenter la forme d’une console.
Pour ce palier, comme pour ceux des § 134 et 136, le chapeau est exactement le même que celui du palier horizontal de même diamètre de tourillon; il en est de même des conssinets, auxquels on peut, par suite, donner une longueur s’élevant jusqu’à 2 d.
Les boulons du chapeau sont filetés directement dans la fonte du corps du palier, on maintenus par une clavette présentant une des dispositions des fig. 148 et 149, g 62. Les poids des paliers à fixation verticale sont indiqués au § 137.
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Dans les paliers établis pour de grands diamètres de tourillons, afin d'obtenir un aspect plus satisfaisant, l’échancrure, pratiquée dans la console, est renforcée par un rebord, dont l’épaisseur est 0,1 d, et la largeur 0,4 dt, cette dernière mesurée parallèlement à la longueur du tourillon. La plaque de fixation est munie, du côté de l’assemblage, d’une portée, de 0,25 d, de largeur, qui règne sur tout son pourtour et qui présente une saillie de 0,03 d, sur le reste de la plaque.
l’aller il potence avec coussinets sphériques.
Le palier à potence, que représente la fig. 334, porte ordinairement le nom de palier de Sellers, auquel on attribue la forme spéciale et le mode de support de l’enveloppe des coussinets. Nous devons faire remarquer toutefois que , sans connaître
Fig. 334.
la découverte de Sellers , et à la même époque que lui , l’ingénieur Zimmermann (l) avait adopté une disposition à peu près identique,
(1) Le palier, sur lequel a été relevée la figure, avait été construit dans l'usine de Uexchwind et Zimmermann.
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qui fut établie pour la première fois dans l’usine de Stehelin, à Thann, en Alsace; à une époque vraisemblablement antérieure, SchSnherr avait déjà installé à Chemnitz des paliers d’une forme assez peu différente.
La disposition précédente pour les coussinets est également employée dans certains paliers de suspension (ou chaises), principalement pour les arbres moteurs, dans lesquels, comme on le sait, les tourillons ne doivent pas être considérés comme tourillons d’extrémités.
Afin de pouvoir construire les coussinets eu fonte, on leur donne une très -grande longueur, qui correspond à quatre fois le diamètre du tourillon. Le grand développement de la surface de contact a, comme conséquence, une usure extrêmement faible, de telle sorte qu’il n’est pas nécessaire de prévoir le rapprochement des coussinets. Pour empêcher qn’ils ne se déplacent transversalement, l’un par rapport à l’autre, ces coussinets sont reliés par des languettes (qui n’ont pas pu être représentées sur la figure, en raison de son échelle).
La hoite, qui enveloppe les coussinets, porte une vis en fonte à filets carrés, qui permet d’amener l’axe du tourillon à la hauteur qu’on juge convenable; cette boite peut également se déplacer légèrement dans le plan horizontal, ainsi que le montre la petite coupe, faite perpendiculairement à la vis. Comme, d’ailleurs, la forme sphérique de la boite permet à l’axe des coussinets de prendre constamment la direction qui lui convient, il en résulte que ce genre de palier présente de trèsgrandes facilités pour la pose des transmissions. Cette précieuse propriété, pour certaines applications, peut compenser, et au delà, l'exécution plus compliquée et, par suite, l’excédant de dépense qu’il exige par rapport au palier ordinaire; il est bien évident d’aillenrs que pour une usine, disposée pour fabriquer ces paliers d’une manière courante, les difficultés d’exécution se trouvent notablement réduites. A la partie inférieure de la vis, ou encore sur le pourtour de la douille qu'elle traverse, se trouve disposée une cuvette, destinée à recevoir l’huile d'égouttage; dans les paliers construits par Sellers, cette cuvette est en fonte, d'une épaisseur extrêmement faible; grâce aux réservoirs établis sur le coussinet supérieur et aux rainures pratiquées à l’intérieur du second coussinet, l’huile arrive, goutte par goutte, jusqu’aux extrémités du tourillon.
PALIERS D’EXTRÉMITÉS
Paliers d’extrémités.
On désigne, sous cc nom, les paliers du genre de celui que représente la fig. 335 et dans lesquels la plaque de fixation est à la fois perpendiculaire à la séparation des coussinets et parallèle au plan qui limite d’un côté le tourillon, en supposant, bien entendu, qu’il s’agisse d’un tourillon d’extrémité.
Les boulons du chapeau ont leurs têtes encastrées dans la plaque horizontale, c’est-à-dire qu’on les introduit par la partie inférieure, ce qui permet de les placer et de les enlever avec la plus grande facilité.
Dans le cas où, comme sur la figure, on n’emploie que deux boulons pour la fixation de la plaque verticale, il est indispensable qu’elle soit maintenue latéralement par des cales et
Fig. 335.
qu’elle repose sur un appui, susceptible de s’opposer à son déplacement du haut vers le bas; c’est, du reste, ce qui a généralement lieu (v. le chapitre suivant). Dans le cas où ces deux
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conditions ne pourraient pas être remplies, il conviendrait d’employer quatre boulons, ou au moins trois, pour assurer l’invariabilité de position de la plaque. Les poids des paliers, représentés par la fig. 335, se trouvent indiqués dans la table du § 137.
Autre forme de palier d'extrémité.
La fig. 336 indique une seconde forme de palier d’extrémité ; cette forme , qui se déduit du palier à fourchette , est d’ailleurs beaucoup moins employée que la précédente. Les boulons du chapeau, qui portent une tête encastrée sur la semelle, sont munis d’une rondelle rapportée à la hauteur de la jonction du chapeau avec le corps.
Eu éloignant plus ou moins la plaque de fixation par rapport aux coussinets, on peut déduire des paliers verticaux que
Fig. 336.
PALIER A CHEVALET
nous venons d’examiner nne série d’autres formes, qu’on rencontre assez souvent en usage dans la pratique pour différents cas particuliers. Les divers modes de paliers que nous allons décrire peuvent fournir d’utiles indications pour les installations.
Palier à chevalet.
Le palier de la fig. 337, qui reproduit à peu près la disposition d’un chevalet, se déduit du palier horizontal de la fig. 319; la différence consiste en ce que, dans le palier actuel, la distance des coussinets à la base d’appui est notablement plus considérable que dans le second cas. Le chevalet présente d'ailleurs de nombreuses variétés de formes; le rapport de la hauteur à la longueur de la base d’appui est également trèsvariable. Dans le dispositif de la figure, la longueur totale de cette base a été prise égale à la hauteur du palier, de telle sorte que les extrémités de la semelle et le centre du tourillon forment les trois sommets d’un triangle équilatéral. Toutefois, sur la figure, le chevalet paraît relativement élancé, ce qui tient sans doute au rapprochement des deux parties qui constituent les deux pieds.
Fig. 337.
CHAISES
Table des poids des paliers verticaux, d’extrémités et à eheTalets.
Corps du palier.
Boulons du chapeau
Palier
vertical.
Palier
d’extrémité
Palier à chevalet
pour a.
pour b et c.
Cette table donne les poids des différents paliers représentés par les fig. 333, 335 et 337. Pour le chapeau et les coussinets de ces trois espèces de paliers, les poids sont contenus dans la table du § 126.
Exemple. Pour d = 9.5m“ et I — 142am, d'après la huitième ligne de la table précédente et de celle du § 126, le poids d'un palier à plaque verticale, parallèle à l'axe du tourillon (y compris le chapeau, les coussinets et les boulons du chapeau), est de 36k, 34 -f- 6,25 -f 4,93 -f 1,11 = 4(P,63, celui d'un palier d'extrémité, 29,11 -f 6J15 -f 4,93 -{-2,15 ” 42k,44, enfin celui d'un palier à chevalet, 90,78 + 6,25 -f 4)93 + 2,15 = 104k,li.
Paliers de suspension. Chaise à nervures.
Dans les chaises , la plaque de fixation se trouve au - dessus des coussinets et, le plus souvent, à. une assez grande distance; elle est d’ailleurs parallèle au plan moyen des rainures. Par suite de la forme des parties qui constituent le corps, la chaise de la fig. 338 est généralement désignée sous le nom de chaise à nervures.
CHÀI8ES.
La partie inférieure, qui reçoit les coussinets, présente la forme d’un crochet; le chapeau est maintenu par une clavette,
Fig. 338.
après avoir été amené dans la position qu’il doit occuper, au moyen d’un boulon de serrage horizontal. Pour les tourillons d’un diamètre inférieur à 50 m", il suffit de fixer la plaque de chaque côté par un seul boulon, auquel on donne, dans ce cas, comme diamètre, 0,3 d, ; il convient alors de modifier la disposition des trous de boulons et d’adopter celle de la figure suivante. Les poids des chaises à nervures sont fournis par la table du § 141.
CHAISES
réside dans la forme dn corps de la chaise. La eolonnctte, qui en constitue la partie principale, est creuse et son diamètre intérieur est égal à 0,55 rf, . Pour les tourillons d’un grand diamètre, le nombre des boulons de fixation doit être porté de deux à quatre, comme dans la fig. 338.
Chaise à colonne creuse.
La disposition générale de cette chaise est entièrement analogue à la précédente; la forme du chapeau et son mode de fixation sont rigoureusement les mêmes. Lu seule différence
Fig. 339. .
CHAISES
Chaise à fourchette.
Dans les deux dispositifs précédents, l’arbre ne peut être déplacé que latéralement, tandis qu’avec la chaise à fourchette, fi g. 340, il ne peut être déplacé que verticalement, en enlevant
Fig. 340.
complètement la partie inférieure de cette chaise; il est également très- facile, dans ce cas, de visiter et d’enlever le coussinet supérieur. L'épaisseur à adopter pour la plaque verticale évidée est 0,15 dl.
CT1AI8E
Pour les cbaiscs qui doivent être fixées à un plancher, il est très -rare qu’on les applique directement sur les solives de ce plancher; on préfère, en général, les fixer sur des pièces de bois transversales (semelles), qui sont elles -mêmes reliées par des boulons aux solives du plancher. Comme on peut faire varier, entre des limites assez éloignées, la hauteur de la section de ces pièces, il en résulte qu’on a là un moyen très -simple de faire varier, entre les mêmes limites, la distance de l’axe des coussinets de la chaise à la surface du plancher: il est bien évident, d'ailleurs, que lorsqu’on ne peut pas arriver ainsi à obtenir la distance dont on a besoin, il convient de recourir à l’emploi d’une chaise de hauteur différente. Pour la construction de ces chaises, dans lesquelles la hauteur se trouve modifiée, on peut encore utiliser, sans inconvénient, les nombres proportionnels indiqués sur les figures et qui correspondent au cas normal.
lorsque les chaises doivent être fixées à des planchers à l’abri du feu, c’est-à-dire formés de poutres en fer, réunies par de petites voûtes en briques, la plaque de fixation doit présenter une forme spéciale. L’emploi de boulons à crochets, fig. 341, constitue, dans ce cas, un mode de fixation très - convenable.
Les boulons, qui sont au nombre de quatre (v. fig. 145, § 62), traversent des mamelons, venus de fonte avec la plaque de tête de la chaise; avec ce mode de fixation, on évite complètement tout affaiblissement de la poutre. Les saillies latérales de la plaque ont, en outre, l’avantage de permettre l’introduction de cales de réglage. Dans la disposition de la fig. 342, qui est due à Fairbaim, l’axe de la transmission est parallèle
Fig. 341.
Fig. 342.
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à la poutre, au lien de lui être perpendiculaire comme dans l’autre cas. La fixation de la chaise à la fois sur la poutre et sur la voûte est, à la vérité, un peu plus compliquée et suppose l’extrados de la voûte accessible, mais, par contre, elle offre une très -grande sécurité. La fixation s’opère d’ailleurs encore, dans ce cas, avec de simples boulons à crochets et des clavettes, de manière à éviter, pour la poutre, l’affaiblissement qu’entrainerait le percement de trous.
Table des poids des chaises à nervures, à colonne et il fourchette.
Corps de la chaise
Chapeau ! Boulons
de la chaise du chapeau
Chaise à Chaise à Chaise à nervures.! colonne, fourchette.
pour ) pour p.aetb.
a et b. c. 1 Pi.
pour c. ' 2 Pi.
B. Paliers d’appui.
Crapaudlne à patin horizontal.
La fig. 343 représente une disposition de crapaudine dont l’usage est très- répandu. La face inférieure de la plaque de fond est légèrement conique, de manière à pouvoir se régler exactement sur la position de l'extrémité du tourillon ou pivot. Afin de rendre possible le déplacement du palier sur la plaque qui le supporte, cette dernière a ses trous de boulons allongés
CRAPAUDTNES.
dans le sens de la largeur, tandis que ceux du patin le sont, au contraire, dans le sens de la longueur de la chaise.
Fig. 343.
Crapaudine avec plaque de fixation verticale.
La crapaudine, que représente la tig. 344 et qui dérive directement de la précédente, se fixe latéralement; sa plaque de fixation doit, par suite, toujours reposer à la partie inférieure sur une cale, à laquelle ou donne une hauteur de 0,8 d,, afin de permettre de retirer facilement la crapaudine sans déplacer le tourillon. La plaque de fond est munie d’une petite cavité circulaire, qui peut être utilisée comme réservoir d’huile. I.a vis de réglage, qui agit sur cette plaque, permet de corriger facilement l’usure qui se produit sur la hase du pivot.
CRAPAUD INES.
Fig. 344.
Table des poids des erapaudines à patins horizontaux et verticaux.
Corps d.- lu crapaudine
Fixation Fixation liorizont. verticale.
Plaque
tle
fixation pour a.
Boulons de fixation
pour a pour b 4 Pi. 2 Pi.
Vis
de
réglage pour b.
Boite
et
plaque
de
fond.
SO
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Crapaudine X grain mobile.
Dans un certain nombre d’installations (surtout en Belgique), les paliers d’appui des arbres verticaux se trouvent remplacés par un palier guide et par une crapaudinc proprement dite, qui sont simplement reliés tous les deux à la même plaque de fondation. Comme palier guide, on peut employer, soit un palier ordinaire à patin, soit un palier à fourchette, à la condition de disposer convenablement les rainures des coussinets. L'autre partie du support, qui, en réalité, se trouve être une crapaudine réduite à son grain, est disposée de manière à ce qu’elle puisse être visitée très -facilement et déplacée dans la direction où se produit l’usure. La tig. 345 fournit un exemple de ce genre de support, qui peut d’ailleurs recevoir un grand nombre de dispositions différentes.
Fig. 345.
La crapaudine est eu bronze; elle repose, par l’intermédiaire d’une plaque en acier, sur une partie conique qui termine la vis destinée à produire le déplacement et enveloppe complètement la tête de cette vis, qui, par suite de sa forme prismatique, empêche tout mouvement de rotation de se produire. Un dispositif, analogue à celui de Penn (v. tig. 168, § 64), permet d’ailleurs de prévenir tout déplacement accidentel de la vis, en la reliant à son support , qui est fixé par des boulons à la plaque de fondation. Le module des nombres proportionnels, iuscrits sur la figure, est ici encore le même que précédemment. Le § 150 renferme une application du mode de support que nous venons d’indiquer. Quant au palier guide, qui doit être employé concurremment avec la crapaudine précédente, sa disposition présente
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une très -grande analogie avec le palier de Sellers, fig. 334; comme ce derider, il est articulé et repose sur une vis, dont le support se termine par une plaque, percée de trous ovalisés pour le passage des boulons de fixation; il en résulte que ee palier peut recevoir un double mouvement de déplacement dans le sens vertical et dans le sens horizontal, de telle sorte qu’il présente, en réalité, an point de vue du réglage, les mêmes facilités que le palier de Sellers.
Paliers â cannelures.
Pour les tourillons à cannelures, on peut utiliser, comme supports, les différents corps de paliers que nous avons décrits. Dans ce cas, ou peut se borner à donner aux rebords des coussinets, fig. 310, des dimensions légèrement supérieures et à renforcer le corps du palier, qui se trouve soumis à des efforts latéraux.
Fig. 340.
Ou rencontre, dans les turbiues et dans les navires à hélices, un graud nombre de dispositions différentes de paliers à cannelures; comme ces orgaues sont tout -à -fait spéciaux à ces machines, nous pourrions, il la rigueur, les passer complètement sous silence ; toutefois, en raison du développement que tend à prendre, de plus en plus, le palier à cannelures, nous croyons devoir indiquer iei au moins une des dis|msitions eu usage. Le palier, que représente la fig. 347, est empruuté au mécanisme d’un grand navire à hélice.
Le corps du palier, qui est formé de deux parties symétriques, repose, par deux saillies tournées, sur un bâti, de forme spéciale, et présente, par suite, uu certain degré de flexibilité ( 1 ),
(1) On peut se demander s'il n'y aurait pas lieu d’adopter, comme bâti du palier, un véritable croisillon articulé, afln d'empêclicr la pression
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qui est indispensable, en raison des déformations qu’éprouve le corps du navire lui - même (v. § 114). La matière employée pour former la garniture du palier à l'intérieur est le métal blanc. Pour obtenir un graissage suffisant, il faut avoir soin de ménager un trou débouchant à la partie supérieure de chaque rainure. Sur le bâti, qni reçoit les parties saillantes du palier, on installe généralement un petit treuil, destiné il produire le débrayage
Fig. 347.
d’un manchon, établi à une faible distanee du palier et qui a été supprimé dans notre figure. Dans un vaisseau à hélice, on rencontre souvent deux paliers semblables à celui que nous venons de décrire, l'on presque immédiatement après le moteur, l’autre près de l’hélice.
Paliers composés.
Au point de croisement de deux ou de plusieurs arbres de transmission, il est souvent nécessaire d’établir plusieurs paliers sur une même plaque de fixation, afin d’assurer le mieux possible l’invariabilité de leurs positions relatives. Pour opérer une jonction de ce genre, dans le cas où les arbres ne sont qu’au
de se transmettre, dans certains cas, sur un seul côté des parties saillantes des cannelures et de prévenir ainsi l’usure très -rapide qui en est la conséquence.
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nombre de deux, on peut employer, par exemple, deux paliers, à fixation verticale, dont les axes soient, pour l’un, parallèle et, pour l'autre, perpendiculaire à la plaque de fixation; ces deux formes de paliers se combinent facilement pour donner un palier double d'une seule pièce. On peut encore recourir à l’emploi de chaises à colonnes, ou même de chaises à nervures, bien qu’avec cette dernière forme la réunion de deux chaises sur la même plaque s'effectue moins facilement qu’avec le type à colonne.
IX. Bâtis de paliers
Généralités sur les bâtis de paliers.
Les bâtis de paliers sont destinés à assurer à un ou plusieurs paliers une position parfaitement déterminée par rapport aux autres parties de la construction ou par rapport aux bâtis de machines. Nous ne nous occuperons ici que des bâtis en fonte, cette matière étant d’ailleurs presque exclusivement employée pour les pièces de cette espèce. On désigne, sous le nom de bâtis simples, ceux qui sont destinés à porter un palier unique, tandis que ceux qui doivent recevoir plusieurs paliers constituent les bâtis composés. Pour le tracé de ces deux genres de bâtis, il convient, en général, d’observer plus ou moins exactement les conditions suivantes, qui sont dues principalement à ce que, dans le voisinage immédiat de ces bâtis, les arbres de transmission portent presque toujours des roues d’engrenages.
1°. La distance entre les roues dentées et les supports des arbres ne doit pas être trop considérable.
2°. Dans aucun cas, la direction de la pression, transmise par le tourillon, ne doit coïncider avee le plan moyeu des rainures des coussinets.
3°. Autant que possible, et principalement lorsqu’il s’agit d’arbres très -lourds et d’un accès difficile, les paliers doivent être disposés de manière à ce qu’on puisse enlever les coussinets, sans être obligé de déplacer les arbres.
4°. Les bâtis de paliers doivent être disposés de manière à gêner le moins possiblel a pose ou l’enlèvement des arbres, munis de leurs roues d’engrenages.
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5“. En même temps qu’on doit chercher à réduire au minimum le nombre des surfaces du bâti qui doivent être travaillées, on doit également disposer, autant que possible, les portées, de manière à ce qu’on puisse les dresser toutes, en ne plaçant qu’une seule fois le bâti sur la machine â raboter.
Nous allons montrer, par quelques exemples, comment on peut arriver à remplir ces différentes conditions.
Bâti simple.
La fig. 348 représente un bâti pour palier horizontal, disposé comme celui du §124, c’est-à-dire dont la semelle n’offre pas de saillies sur le. corps du palier lui -même; ce qui permet de réduire la largeur du bâti à la partie supérieure. Les deux pièces inclinées, qui constituent la partie principale de ce bâti sont
réunies par une pièce transversale DE, qui a pour but d'augmenter leur résistance à la rupture par compression. La position
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la plus convenable à donner aux {joints de rencontre D et E de cette traverse avec les deux autres pièces se détermine par le procédé suivant. Sur la ligue AB. qui représente la hauteur de ces pièces, on décrit un demi -cercle AG B, dont le centre est en F, on prend le milieu G de cet arc et on mène BG, qu’on prolonge d’une quantité GU =■ AF\ si on joint le point H au point A et si on mène G C parallèle à HA, la ligne AC représente la hauteur des {joints D et E au - dessus de la base d’appui du bâti. Les dimensions des différentes parties de ce bâti dépendent de la valeur de la pression transmise par le tourillon au palier et peuvent se déterminer au sentiment, d'après les dimensions du palier lui -même. Si l’on veut que, dans le bâti actuel, la condition 3 soit satisfaite, il suffit d'intercaler, entre le palier et le bâti, une plaque à rainure, qu’on puisse retirer laté-
Fig. 340.
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Fig. 350.
BATIS DE PALIERS
râlement ; on donne à cette plaque une épaisseur égale à 0,3 ,
en désignant par d, le module du palier.
La fig. 349 donne une forme de bâti pins simple que la précédente et qui convient surtout pour les installations d'une certaine importance. Dans certains cas, le bâti doit affecter une forme purement architectonique, afin de produire un effet satisfaisant; un exemple de ce genre de bâti est donné par la fig. 350, qui représente un bâti appartenant au style gothique.
La fig. 351 représente un bâti de palier encastré dans un mur. Ce bâti garnit entièrement l'ouverture «lu mur, destinée au passage de l’arbre que doit supporter le palier et dont la forme est celle de ce genre de fenêtre, qu’on désigne sous le
Fig. 351.
nom d’oeil de bœuf. Le tourillon repose sur un palier, dont la plaque de fixation, qui est verticale, s'appuie à la partie inférieure sur une cale d’une certaine hauteur, qu’il suffit de chasser, pour arriver à enlever le palier, sans avoir â déplacer la transmission. A la partie inférieure, se trouve une plaque horizontale (traeée en pointillé), tangente au cylindre qui traverse le mur. Les nombres proportionnels, inscrits sur la figure, se rapportent au module dx du palier.
La fig. 352 représente un bâti de palier, fixé contre un mur. Dans ce dispositif, la cale de la figure précédente se trouve remplacée par une clavette à faces parallèles-, encastrée à la fois dans la plaque du palier et dans la plaque du bâti; cette cla-
BATIS DE PALIERS
vette, qui peut être chassée très- facilement, permet, par suite, d’enlever le palier, sans toucher à l’arbre (v. § 143). Une portée, ménagée sur l'autre plaque du bâti, facilite la fixation contre le mur.
Fig. 352.
Un bâti, du même genre que le précédent, mais beaucoup plus léger, se trouve représenté par la fig. 353. Dans ce cas,
Fip. 353.
la plaque du palier est horizontale et celle du bâti est munie de rainures pour le passage des boulons de fixation , de telle sorte qu’on puisse faire varier, dans une certaine mesure, la distance de l’axe du palier au mur. Le même modèle de bâti peut être utilisé pour des paliers de grandeurs différentes.
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La fig. 354 représente un bâti, pins léger et plus simple que le précédent; ec bâti ne peut guère être employé que pour les paliers d’arbres de transmission d’une faible importance.
Fig. 354.
Comme bâti de. palier se fixant contre un mur, on peut, à la rigueur, comprendre le dispositif de Sellers, fig. 344. Le corps du palier, avec sa vis et les trois portions d’écrous, constitue, dans ce cas, le palier proprement dit; la plaque de fixation, qu’on rencontre dans les autres bâtis, se trouve remplacée par la douille avec ses vis de réglage.
Pour fixer convenablement les bâtis de paliers contre des murs ou sur des massifs de fondation, on a souvent recours à l’emploi du ciment. A cet etl'et, on commence par placer le bâti, aussi exactement que possible, dans la position qu’il doit avoir définitivement, et on le cale avec le plus grand soin; cela fait, on garnit, avec de l’argile, le pourtour du vide qui existe entre la surface de la maçonnerie et la plaque de fixation , puis on remplit ce vide à l’intérieur avec du ciment très -fluide; au bout de quelques jours, cc ciment présente une dureté suffisante, pour permettre d’enlever les cales et de serrer complètement les boulons.
§ ISO-
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Fig. 355. Bâti de paliers reposant sur des poutres. L’arbre vertical AB, qui est commandé, à la partie inférieure, par le moteur, une turbine, par exemple, doit transmettre son mouvement â un arbre horizontal CD. La direction de la pression du tourillon, en F, est perpendiculaire au plan des deux arbres, tandis dpi’cn F elle est inclinée sur cc plan, attendu que, pour
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ce tourillon, la pression est la résultante de la pression des dents des roues et du poids de l’arbre horizontal, en y comprenant la roue qu’il porte. Ces directions des efforts conduisent à prendre, pour le tourillon E, un palier à fourchette (§ 130) et, pour le tourillon F, un palier d’extrémité (§ 134), dont la plaqne repose sur une cale, interposée entre clic et la saillie du bâti.
Fig. 355.
Fig. 356. Bâti de paliers refusant sur un massif horizontal. Un arbre horizontal AB, qui est supporté, en C, par un
Fig. 356.
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palier d’extrémité, met en mouvemeut, par l’intermédiaire de deux roues coniques, un arbre vertical D, supporté par une crapaudiue à plaque de fixation latérale (v. § 143). Cette erapaudine peut être retirée très - facilement par la partie inférieure, en chassant une clavette horizontale qui, comme celle de la
Fig. 357.
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fig. 352, se trouve engagée à moitié dans la plaque de la erapaudine et dans celle du bâti sur laquelle elle s’applique. Le support recourbé, qui reçoit cette crapaudine, est fixé par des boulons sur la bâti inférieur, qui présente la forme d’une caisse. Les boulons de fixation de ce dernier bâti sont des boulons à ancre, dont les écrous se trouvent â l’intérieur de la caisse.
La fig. 357 fournit une antre solution du problème précédent. Dans ce cas, l’arbre A C, qui porte une grande roue dentée, se termine par un tourillon, reposant sur un palier, établi à l’arrière du bâti; cette disposition permet d’employer un palier plus petit que celui qui, dans le bâti précédent, se trouvait en C; mais, par contre, la roue elle -même n’est plus aussi facilement abordable que dans cette première solution, oii elle se trouvait en porte-à-faux. Quant à l’arbre vertical DEF, il est établi d'après les principes indiqués au § 145, c’est-à-dire qu’il est maintenu, en E, par un palier à fourchette, venu de fonte avec la partie supérieure du bâti, tandis qu’il repose, à la partie inférieure, sur une crapaudine à graiu mobile, analogue à celle de la fig. 345. La partie antérieure de l’entablement dn bâti présente la forme d’une couronne circulaire, sur laquelle peut se fixer un couvre -roue, destiné à protéger les ouvriers contre les dangers de l'engrenage et qui est représenté en pointillé. Quatre boulons à ancre servent à fixer la plaque inférieure du bâti sur un massif eu pierre de taille, ou un socle en briques avec mortier de ciment. Les deux boulons de l’arrière traversent les deux colonnettes et servent, par suite, en même temps à relier les deux parties du bâti. La figure indique suffisamment le mode d’assemblage de ces colonnes avec l’entablement; à l’autre extrémité, elles pénètrent, d'une certaine quantité, dans la plaque de fondation, qui, à cet effet, est disposée comme le montre la fig. 358; afin de prévenir tout déplacement dans le sens horizontal, le vide existant entre les faces de la cavité de la plaque et celles des colonnes est rempli avec du mastic de fonte, l ue saillie rectangulaire , dont la hauteur est la même que celle des plinthes des colonnes, est destinée à recevoir la crapaudine à grain mobile.
Fig. 358.
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Fig. 359. Bâti horizontal pour deux arbres verticaux A et B, qui se commandent par l’intermédiaire de roues droites. L’arbre A peut être considéré comme recevant directement l’action d’une turbine (1), tandis que l’arbre B appartient à la transmission principale. Le tourillon A est soutenu par un palier, dont la disposition est analogue à celle de la tig. 336 ; l’arbre B repose sur une crapaudine dont le patin est muni de rainures, de telle sorte qu’en soulevant l’arbre (ce qui est facile en étayant la roue correspondante) , ou puisse enlever cette crapaudine sans difficulté et visiter scs différentes parties.
Fig. 360. Bâti fixe contre un mur, pour un arbre vertical AB, qui doit transmettre une partie du travail qu'il reçoit à un arbre horizontal DE, dont l’axe est normal à la surface du mur. F.n C, se trouve installé un palier il fourchette et, en E, un palier
(1) Dans une lilature île Clmr, il existe un bâti de cette espèce pour une roue tangcntielle ; le bâti et la moitié de la grande roue sont logés daus une ouverture ménagée dans le grand mur de pignon du bâtiment de la filature.
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disposé comme celui de lu fig. 335. La roue conique horizontale est entourée par le cadre du bâti, qui, eu coupe, présente la forme
Fig. 360.
d'un demi -cercle; ce cadre recouvre également en partie le second engrenage, de telle sorte que le bâti dont il s’agit se trouve être utilisé, en même temps, comme couvre -roue.
Dans ce dispositif, l’enlèvement de l’arbre vertical ne peut pas s'effectuer aussi commodément que dans certaines autres dispositions de bâtis; toutefois, il ne peut pas être considéré comme présentant des difficultés très - sérieuses. Dans quelques cas, on arrive à fermer entièrement le bâti, à la partie inférieure, et à entourer l’arbre vertical d’une enveloppe, qui présente la forme d'une demi -colonne et qui met à l’abri de tout danger.
Lorsqu’un arbre horizontal A H, parallèle à un mur, doit transmettre une partie du travail qu'il reçoit à un autre arbre
DE, normal au même mur, ou peut employer la disposition suivante, pour le bâti destiné à le porter. Le palier du premier
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arbre, en C, est un palier à semelle horizontale, tandis que celui du second, en F, est à fixation verticale. La distance de l’axe du palier C au mur peut varier, dans une certaine mesure, comme nous l'avons déjà indiqué pour un cas analogue (v. tig. 353). Lorsque les deux roues d’engrenage sont du meme diamètre, il convient de recourir, pour le bâti, à la disposition donnée par fig. 362. Dans ce cas l’arbre AIi est supporté, en C, par un palier à plaque de fixation verticale. Lorsque la transmission du mouvement s’effectue à l’extrémité de l’arbre, à un angle de bâtiment , la disposition à adopter est celle de la fig. 363 ; les paliers, eu G et H, sont alors tous les deux d’égale grandeur.
Les figures 364 et 365 représentent les deux bâtis précédents en perspective cavalière.
Fig. 36-1.
Fig. 365.
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Il arrive assez souvent que, dans nne usine, on ait à commander différents arbres transversaux par une transmission horizontale, établie an milieu du bâtiment, à une faible distance au-dessous du plancher. La fig. 366 représente un type de bâti qu’on peut utiliser dans les cas de ce genre. Grâce à la colonne qui le supporte, ce bâti peut se raccorder facilement avec le style de la construction d’un grand atelier. La disposition des différents paliers est très -simple; celui de A est le palier du § 134, ceux de E et F sont donnés par le type du § 132, et enfin la crapaudine eu C est analogue à celle du § 143.
Fig. 367. Bâti j)our quatre paliers fixé contre un mur. Un arbre horizontal AB fait mouvoir, par l’intermédiaire de roues coniques, l’arbre vertical CD et les deux arbres horizontaux E et F. Les différents supports sont analogues aux précédents et correspondent respectivement, celui de B au § 134,
Fig. 367.
celui de C (crapaudine) au § 143 et enfin ceux de E et F au § 132. Les portées, ménagées pour la fixation des différents snpports, se trouvent toutes dans un seul et même plan, ce qui suppose qu’on ait déterminé convenablement les diamètres des tourillons, de manière à ce qu’il existe aux divers points un jeu suffisant. Ainsi , malgré le nombre relativement élevé des paliers, cette forme de bâti, qui satisfait à toutes les conditions du § 148, fournit une solutiou aussi simple qu'on peut le désirer.
COLONNES MÉTALLIQUES
Calcul des colonnes métalliques.
Le constructeur de machines a fréquemment à traiter les questions de calcul et d’exécution des colonnes métalliques, lors même qu'elles ne doivent être employées que dans la construction de bâtiments proprement dite , ou qu’elles n’ont avec les machines que des relations assez éloignées; souvent d'ailleurs les colonnes entrent dans la composition des bâtis de machines ou sont employées directement comme supports de paliers. Pour ces divers motifs, l'étude de leur construction trouve ici sa place naturelle.
Les colonnes métalliques se calculent ordinairement comme les pièces chargées debout et ce n’est que dans quelques cas limites qu’on peut les considérer comme soumises uniquement à des efforts de compression. Le premier mode de calcul comporte une assez grande indétermination, par suite de l’incertitude sur le mode de fixation des extrémités de la pièce. Dans les trois dispositions, représentées ci-après, et qui correspondent aux cas n” II , 111 et IV du § 16, la première suppose la colonne articulée à ses deux extrémités, la seconde une extrémité seulement articulée et enfin la troisième les deux extrémités encastrées.
Les charges, capables de déterminer la rupture, sont respectivement, pour ces différentes hypothèses:
JE
expressions dans lesquelles l désigne la hauteur de la pièee, supposée prismatique, J le moment d'inertie de sa section transmît*
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vcrsalc et E le coefficient d’élasticité de la matière dont elle est formée. Ainsi que nous l'avons déjà fait observer au § 16, les expériences ont montré qu’une colonne verticale, terminée par des bases d’appui simplement dressées, se comporte à peu près comme la pièce c, c’est-à-dire, comme si elle était encastrée à la hauteur de ces bases. En admettant une charge plus faible que celle qui correspond au cas a, on obtient, par conséquent, une sécurité suffisante dans tous les cas(l), même dans celui où les deux extrémités devraient être considérées comme simplement articulées dans une certaine mesure. Nous pouvons admettre, par suite, pour valeur de la charge P, qu’on peut exercer sur une colonne, dans la direction de son axe:
P - 0,4 n'ïf = 3,94 • • • • (117).
Dans le cas où la section est un cercle plein, de diamètre d, cette expression donne avec la fonte, pour laquelle £=10000:
P = 1937 d* ou 1900 , d = 0,15 VT fp . (118).
Pour le fer forgé , E = 20000 ; on a alors :
P= 3800 f* , d = 0,13y7ÿp .... (119).
1" Exemple. Pour une. charge 1500U, une colonne pleine en fonte,
d'une hauteur l- 4m, doit avoir, pour diamètre, d *= 0,15")/ 4000 y 15000, ou 10.5”". Arec le fer forgé, on aurait d — .91"".
La valeur de d est d’autant plus faible que la longueur l de la colonne est elle - même plus petite ; toutefois, la section doit toujours conserver une valeur assez grande pour que la compression produite soit inférieure à la limite correspondant à ce genre de résistance. Pour que la pression dans cette section ne dépasse pas 6‘, limite qu’on peut admettre pour le fer comme pour la fonte, il faut que la valeur de d, dans les deux cas, ne soit pas inférieure à la limite:
ce qui donne, pour la limite de la charge: t • ■ • (120) (2).
P = 4,71 rfs I
(1) Dans de nombreuses expériences sur des colonnes en fonte, son-
mises a la charge Drewitz n'a jamais pu constater la plus légère
déformation. Krbkam's 6auzeitung, p. 534.
(2) Au point de vue de la charge, cette formule correspond à la même sécurité que celle que présentent les formules (118) et 119) par rapport à
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C’est à ces dernières formules qu'on doit recourir, lorsque les premières fournissent pour d une valeur supérieure à ,
dans le cas de la fonte, ou à , dans le cas du fer forgé (1).
Les formules (118) et (119) ont servi à calculer la table suivante, qui se rapporte aux colonnes en fonte, à section circulaire pleine. La première ligne verticale contient les diamètres et la première ligne horizontale les hauteurs; les nombres de la table sont les valeurs correspondantes des charges, exprimées en kilogrammes.
Table pour le calcul des colonnes en fonte pleines.
l'expression a-, dan» ces dernières, en effet, on a introduit le coefficient 0,4, et dans la formule (120) on a pris, pour la pression, 6k, c'est-à-dire 0,4 de la pression correspondant à la charge limite, qui est de 15 kil.
(1) Plus exactement 22(57 e* MÔ8' raPP°ris limites du diamètre à la hauteur différent de ceux qui ont été indiqués au § 16 pour les divers cas examinés; cette discordance s'explique naturellement: dans les applications du §16, en effet, le mode de fixation de la pièce était exactement connu, ou du moins considéré comme connu ; de plus, on admettait la même sécurité contre la rupture par flexion et par compression.
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Les nombres, qui, dans les colonnes 2, 3 et 4, sont marqués d’un astérisque, ont été calculés au moyen de la formule (120). Les charges qu’ils indiquent et qui sont celles qu’on doit admettre se trouvent notablement réduites par rapport à celles que donnerait l’autre formule. Ainsi, par exemple, d’après la formule
H H I . 1 HO
(118), pour d = 180 et / — 2000, on aurait P = ~ gooo* — =
498636", valeur qui est plus que le triple de celle que donne la table. En admettant pour la charge la valeur précédente de P, la pression dans la section se rapprocherait de 20" par millimètre carré, c’est-à-dire qu’elle serait supérieure à la pression correspondant à la limite d’élasticité.
Colonnes creuses. I^es colonnes en fonte sont généralement Fig. 369. creuses. leurs dimensions peuvent se déterminer facilement, an moyen de eelles des colonnes pleines équivalentes. En désignant par dl et d0 les diamètres intérieur et extérieur de la colonne creuse et par d le diamètre de la colonne pleine, on doit prendre :
'FS)
Le rapport i varie assez souvent de 0,7 à o,8. «0
Pour
la formule précédente donne:
La limite d’emploi de la formule, établie en tenant compte de la résistance spéciale aux pièces chargées debout , n’est plus ici tout -à- fait la meme que celle trouvée précédemment, mais elle s’en rapproche beaucoup. Le diamètre d0 ne doit jamais être inférieur à:
o,46 ÿP
ou la charge supérieure à:
COLONNES MÉTALLIQUES
Pour
on a:
VR
d,y = 1,15 dj
2°. Exemple. Pour une charge de 15000°, une colonne pleine doit tiroir, comme noue l'avons trouvé, un diamètre de 105 ; une colonne creuse, soumise à la même charge , et dans laquelle le rapport du creux au diamètre serait 0,8, devrait avoir, pour diamètre extérieur, d„ — l,li • 105 — 120 """ et, pour diamètre intérieur, d, —0,8’ 120 — 96°"°, c'est-à-dire que l'éjmisseur de la paroi serait de 12""°. Pour proiluire une pression de 6° par unité de surface de la section, la charge, déterminée par la formule (122), devrait être P — 4,71 ■ 120‘ 0,16 = 24481P. Par conséquent, on peut admettre dimensions trouvées précédemment , si un regarde l'épaisseur de 12°“° comme
suffisante /unir une pièce qui doit être coulée. Si on prend J = 0,7,
les valeurs correspondantes, fi„ =. 112°"“ et d , = 73ram, qui donnent ]>our l'épaisseur 16“"“, 5 sont également admissibles, en ayant égard à la formule (122).
Pour une colonne creuse, il est souvent avantageux de pouvoir se donner le diamètre extérieur d0 ; le diamètre intérieur d, est alors déterminé, pour la fonte, par l’expression:
d, “ <lo \/ 1—0, <
et la charge par la formule:
PI
où P représente la différence des charges qui correspondent à deux colonnes pleines, de diamètres d0 et d,.
Dans ce cas, pour que la pression ne soit pas supérieure à 6k, on doit veiller à ee que P ne dépasse pas la valeur:
P = 4,71 (rf„s— tf,4) et qnc d, ne soit pas supérieur à:
abstraction faite des conditions que doit remplir l’épaisseur, pour donner une pièce qui puisse être convenablement fondue.
COLONNES MÉTALLIQUES
3 *. Exemple. Dans une caserne de Berlin , on amit à établir des colonnes creuses, d'une hauteur de 3600""’, destinées à supporter chacune, une charge évaluée approximativement à J6t)00k. On leur a donné, comme diamètre extérieur, rf„ «= 157"““. D'après la formule (133), leur diamètre
intérieur d, aurait eu pour valeur : d, — 157 l/j _ ^90516 ■ 3600*. 1690tC^
137-0)9499 ou 149™*. D'après la formule (134), on devrait prendre, au plus: d, ■= 137 ^1 — 0JlJ2~^lu900 „ 0(9244-157 ou 145"““. Arec cette dernière valeur, l'épaisseur n’eut été encore que de 0™*; en la fixant empiriquement à 15™“, on a d , =• 127. On a pris, en réalité, d, = 124"““.
4 “. Exemple. Une colonne en fonte, de 4700"“* de hauteur et de 235""* de diamètre extérieur, destinée à supporter une charge de 125000*, a été exécutée creuse avec un diamètre intérieur de 170'"'“. Si on applique à ces
données la formule (123), on trouve d , 235 J 1— — 235* ~
= 235-0)3543 ou 201"““; mais la formule (124) donne seulement:
d, = 235 ^ 1 ‘ f>IM> “ 235-0,721 ou 169™°, c'est-à-dire presque
exactement la dimension admise en exécution.
On voit par les exemples qui précèdent, avec quel soin on doit examiner toutes les conditions, afin d'éviter les erreurs et d’arriver à une opinion motivée dans chaque cas particulier. Colonnes à section m croix. La forme de seetion en croix, qui, comme nous l’avons vu, est employée avantageusement pour les arbres, convient également très - bien pour les colonnes. La hauteur h et l’épaisseur b des nervures peuvent, ici encore, se déduire, par une simple transformation de section, !p du diamètre d de la colonne cylindrique pleine équivalente; on arrive ainsi à la relation:
Fig. 370.
s (ïï-^üî ■ ■ ■ <*»>
qui fournit, avec une approximation suffisante, la valeur de b, lorsqu’on se donne celle de h. Au point de vue de la résistance à la compression , on doit veiller à ce que la surface de la section ne descende pas au-dessous de la limite:
on que la charge ne soit pas supérieure à:
P = 12 bh
5*. Exemple. Pour transformer la colonne pleine du 1 “ exemple en colonne à section en croix, prenons h — 1,5 d = lfi-105 — 158™*'. La for-
COLONNES MÉTALLIQUES
mule (125) donne alors: b — — ' ou H**, En ayant égard simple-
ment à la résistante à la compression fS 6), la charge que cette colonne pourrait supporter serait: P =■ 1218158 34120*. Notre point de départ
est, par suite, parfaitement admissible.
Si on veut calculer directement b et h, on a, pour la
fonte :
et, par suite:
_ W 00003 'PP
bhJ
Ici encore cette valeur de P, en raison de la résistance à la compression, ne doit jamais dépasser la limite donnée par l’expression (126).
6” Exemple. Dans la fabrique de sucre de Waghâusel , les divers planchers du bâtiment de la raffinerie sont supportés par des colonnes à section en croix, et celles de (étage inférieur sont soumises chacune à une charge de 120000 kil. leur hauteur est de 2m et les nervures ont, comme dimensions, 50*’* et 3 GO*”*. .4 ces dimensions corresjmndrait , d'après la for-
mule (127), une charge de 3300- 200t)' ou 1890000*; d'après la formule
(125), pour 2 = Gk, cette charge ne serait plus que de 12-50-360 — 216000*; mais cette valeur est encore notablement supérieure à la charge donnée, de telle sorte que les colonnes présentent , en réalité, une très-grande force;
la pression dans chaque section n'est que de 2-M-360 ~ 3* ®ous Faction
de la charge d'épreuve, qui était le double de la charge précédente, la pression produite n'a été que de tik - , (1).
Colonnes accouplées. On peut souvent se demander si, pour une charge très -considérable, il n’est pas trop désavantageux, au point de vue de l’économie de matière, d’employer deux ou plusieurs colonnes, an lieu d’une seule. En désignant par m le nombre de ces colonues et en les supposant calculées au moyen des formules spéciales aux pièces chargées debout, on trouve pour le rapport des Volumes Vl et V, dans l’hypothèse de sections géométriquement semblables:
F, = Ÿîn V ( 1 28).
(1) Ce bâtiment présente un type remarquable de planchers incombustibles. Les planchers des six étages inférieurs sont formés par des voûtes d' arêtes, tandis que les deux étages supérieurs sont recouverts de voûtes ordinaires à chape; toutes ces voûtes sont supportées par 500 colonnes à nervures. Tout l'espace intérieur, compris entre les murs, se trouve entièrement libre. Y. FSrster's Baux. P. 93.
COLONNES MÉTALLIQUES
F, représentant le volume total des »» colonnes et F celui de la colonne unique. On voit, par là, qu’au point de vue de l’emploi de la matière, il est avantageux, pour une charge donnée, d’établir le plus petit nombre possible de colonnes.
7”. Exemple. Si, pour supporter une charge de 129tk, on choisit une colonne à section circulaire pleine, de 6“ de hauteur, cette colonne, d'après la table de la page 341, doit avoir une diamètre de 70mm; en employant 4 colonnes de ÔOmm de diamètre, la charge totale qu'elles pourraient supporter, d'après la même table, serait 4-338 ■ 133Uk, c'est-à-dire sensiblement la
meme que la précédente. Le rapport des volumes, qui est le même que celui des sections, est, dans ce cas, 4-50*:70*, c'est-à-dire 100:49 ou tr'es-approximativement y ~4 : 1.
La diminution de hauteur d’une colonne a une action assez marquée, au point de vue de l’économie de matière, puisque, Fig 371 d’après la formule (118), les sections de colonnes semblables, également chargées, sont directement proportionnelles aux hauteurs ( l ), en supposant, bien entendu, ces colonnes calculées en ayant égard à la résistance spéciale aux pièces chargées debout. Cette remarque peut justifier, dans quelques cas, la décomposition d’une colonne en plusieurs autres, lorsque cette opération a, en réalité, pour conséquence, une diminution de hauteur. C’est ce qui se produit, par exemple, pour la carcasse formée de trois barres de fer, fig. 371, que certains architectes établissent dans l’intérieur des piliers en briques et qui est plus avantageuse qu’une barre unique, puisque le rapport des volumes est ici
Vm 1/3
, c’est-à-dire L— •= 0,866.
Nous devons encore faire remarquer que les colonnes, employées dans les bâtis de machines, ont généralement des dimensions bien supérieures à celles que fourniraient les formules précédentes. Cette augmentation de matière s’explique assez naturellement par ce fait (pie les colonnes de cette nature se trouvent le plus souvent soumises à des efforts de flexion ou de traction et qu'elles sont, en même temps, exposées à des chocs ou à des vibrations. (1) Ainsi, en particulier, les colonnes en
(1) Huns les uioulins, les colonnes, qni supportent les transmissions des meules, sont établies avec uu coefficient de sécurité 5 à 6 fois plus grand que celui de nos formules; les vibrations nu permettent guère d'adopter des dimensions inférieures.
fonte , qui se trouvent soumises à des efforts de traction , comme les colonnes d’entablement des machines à vapeur verticales, doivent avoir, au moins, une section double de celle que donnerait une des formules (120), (122), (124) et (126). Dans les bâtiments même, ainsi que le montre le 6" exemple, on adopte souvent un coefficient de sécurité plus grand que celui que nous avons introduit dans nos formules; par contre, il n’est pas rare de trouver des colonnes soumises à des charges supérieures aux limites que nous avons indiquées.
Dispositions des colonnes métalliques.
Les colonnes, qu’on emploie comme pièces de bâtis de machines, peuvent être fixées directement, par des moyens connus, sur des plaques de fondation métalliques, ou encore, comme les colonnes de bâtiments, reposer sur un massif en maçonnerie ou en pierres de taille. Les colonnes de bâtiments, qui doivent être soumises à des charges considérables, reposent souvent sur un socle en pierre sans aucun mode de fixation; on se contente d’intercaler une plaque de plomb entre la base de la colonne et la surface de la pierre. Dans le cas où on veut obtenir une liaison présentant plus de sécnrité , on réunit la colonne au socle par des boulons d’ancrage. Les figures suivantes représentent trois dispositions différentes de ce mode de fixation. Dans toutes Fig. 372. Fig. 373. Fig. 374.
les trois la base d’appui de la colonne se trouve établie audessous du plancher. La base de la première colonne, fig. 372,
est encastrée dans une plaque de fondation, de forme spéciale, reliée par un boulon à un massif en briques ; la deuxième colonne, fig. 373, se termine, à la partie inférieure, par un rebord qui sert à la fixer sur un massif en pierre de taille, au moyen de boulons de scellement. Dans le troisième dispositif (Borsig), fig- 374, à l’intérieur du pied de la colonne se trouve placé un cylindre d’une faible hauteur, dont la base, parfaitement dressée, s’applique sur la plaque de fondation et est reliée avec elle par un boulon qui traverse le massif; entre la surface intérieure de la colonne et ce cylindre existe un certain jeu, qu’on remplit avec du plomb fondu , lorsque la position de la colonne se trouve parfaitement réglée; à cet effet, on ménage un petit trou de coulée dans le piédestal de cette colonne.
La partie du piédestal, qui dépasse le niveau du plancher, est plus ou moins ornementée, suivant le style adopté pour la construction du bâtiment. Dans la fig. 372, il n’existe qu’un simple filet cylindrique pour raccorder le corps de la colonne à la partie carrée du piédestal; dans la fig. 373, au filet vient s’ajouter un quart-de-rond; enfin la fig. 374 représente ce qu’on appelle une base attique avec deux quart - de - rond , réunis par des filets à une partie en retraite (Trochilc).
Au point de vue de la construction, les chapiteaux des colonnes présentent des dispositions très - variées , suivant leur mode de jonction avec les autres parties.
Fig. 375.
La fig. 375 représente, en coupe et en élévation latérale, le mode de liaison d'une tête de colonne avec une poutre en bois et la base d’une colonne de l’étage supérieur. Une boite en foute, surmontant le chapiteau, enveloppe la poutre, qui souvent présente un joint à l'intérieur. L’emploi d’une poutre métallique permet de réduire notablement la largeur de cette boite. La colonne supérieure se fixe directement sur la boite, au moyen de boulons qui traversent les rebords.
Au point de vue du style, les chapiteaux peuvent recevoir une très- grande diversité de formes et ils offrent, par suite, des ressources qu’on n’utilise pas toujours comme elles mériteraient de l’être. L’architecture fournit, dans ce cas, une très -grande variété de modèles, qu’un choix judicieux permet d'utiliser, pour obtenir, même par des procédés très -simples, un aspect satisfaisant.
Pour les étages inférieurs des grands bâtiments d’usines et, d’une manière générale, pour toutes les colonnes métalliques qui ont à supporter des charges considérables, une des formes les plus convenables est celle du chapiteau simple, qui a reçu de si nombreuses applications dans les constructions du style roman. La fig. 376 représente un chapiteau de cette espèce. De même, pour les colonnes très - chargées, niais en même temps trèsélaucées, mi peut recourir an chapiteau normand, fig. 377. Ou obtient un aspect, à la fois plus léger et plus gai, au moyen du chapiteau gothique, réduit à la forme simple, que représente la fig. 378. Pour ces trois formes, l’opération du modelage et celle de la coulée sont très - simples.
Kg. 376.
Fig. 377.
Fig. 378.
Dans la construction de machines, le chapiteau qu’on emploie le plus ordinairement est celui que représente la fig. 379 et qui est intermédiaire entre le chapiteau toscan et le chapiteau dorique romain ; il se compose essentiellement d’une partie à section carrée (l’abaque), d’un modillon et d’un astragale, qui constitue la ligne de séparation entre le chapiteau proprement dit et le corps de la colonne. En augmentant ou en diminuant la distance de l’astragale au modillon, on arrive facilement à donner à la colonne un aspect plus ou moins élancé. Les formes sévères du style dorique grec ne conviennent pas pour les colonnes métalliques; aussi les rencontre t’on très - rarement dans la construction des machines. On emploie, au contraire, avee avantage, dans les constructions eu fer, les colonnes corinthiennes, auxquelles ou donne la forme, à la fois simple et gracieuse, que reproduit la figure 380.
Fig. 379.
Fig. 380.
Le chapiteau se compose d’une corniche, formée d’un certain nombre de cannelures (21), dont l’ensemble constitue une surface concave à la partie inférieure, convexe à la partie supérieure, et d’un astragale qui le sépare du corps de la colonne. Si on supprime les cannelures, comme on l'a fait sur la moitié de droite de la figure , on obtient une forme plus simple , qui est également très - employée (V. tig. 357). Les cannelures du chapiteau, au moins pour certains cas particuliers, se trouvent d’autant mieux justifiées que souveut on n’hésite pas à en établir sur le corps même de la colonne. Le chapiteau cannelé est d’une exécution facile, à la condition de le considérer tomme une enveloppe,
qui part de la naissance des cannelures au-dessus de l’astragale, et de rapporter la pièce fondue sur le noyau de la colonne.
La fig. 381 représente un chapiteau, terminé par un abaque octogonal, qui se rapproche de la forme Renaissance et qui convient très -bien pour les colonnes élancées.
La jonction avec les poutres, en fer ou en bois, exige souvent l’interposition d’une plaque d’une certaine longueur entre la colonne et la poutre; tout eu conservant à cette pièce une grande simplicité, il convient cependant de lui donner une forme qui soit en rapport avec le style de la colonne. La fig. 382 donne une disposition qu’on peut employer avec le chapiteau roman, c’est-à-dire dans le cas où il s’agit de colonnes d’une grande simplicité de formes.
Fig. 384.
La fig. 383 représente un chapiteau plus léger, dans lequel la partie supérieure, qui a la forme d’une boite, est allongée de chaque côté pour recevoir une poutre ; la fig. 384 indique une disposition encore plus légère et plus élancée. Cette même figure montre l’emploi d'un stylobate, on d’un piédestal d’une assez grande hauteur, pour les colonnes, qui ont une longueur relativement très -grande par rapport à leur diamètre. La section de ce piédestal est souvent octogonale, comme l’indique la figure et, sous ce rapport, il rentre dans le style gothique; assez souvent aussi on lui donne une forme circulaire. Conformément aux principes de l’architecture, le diamètre du corps de la colonne doit aller en se rétrécissant vers la partie supérieure. On obtient un aspect satisfaisant, en prenant pour le diamètre, en ee point, Fig. 385. Fig. 386. Fig. 387.
CLASSIFICATION DES ROUES
0,8 ou 0,7 du diamètre à la base, qui doit être conservé sur le tiers environ de la hauteur.
Les colonnes à nervures en croix, dont nous avons déjà parlé, sont d’un emploi assez répandu dans les bâtiments industriels. Comparées aux colonnes creuses, elles présentent cet avantage qu’elles ne sont pas exposées, comme ces dernières, à venir défectueuses à la fonte, par suite d’un déplacement du noyau ou que, du moins, des vices de ce genre, s'ils viennent à se produire, ne peuvent pas être dissimulés. Les fig. 385 à .'$87 représentent des colonnes à nervures en croix.
La forme de la lig. 385 est celle des colonnes de la gare du chemin de fer de S*. Germain. Los nervures régnent ici sur toute la longueur du corps, ce qui simplifie l’exécution du piédestal et du chapiteau ; au milieu de sa longueur la colonne présente un renflement.
La forme, représentée par la fig. 38fi, est beaucoup plus élégante que la précédente; elle est due à l’ingénieur Holland, qui l'a employée, pour la première fois, dans la construction de la manufacture des tabacs de Strasbourg. A l'un des étages, ces colonnes reposent sur un socle assez élevé, à section rectangulaire. La partie inférieure de la fig. 387 moutre la liaison de la colonne avec le socle, et la partie supérieure, celle du chapiteau, d’un entablement en fonte et d'une colonne établie directement au-dessus. On voit par là qu’il est possible d’obtenir, avec les colonnes à nervures, une fonne qui présente à la fois un aspect agréable et une grande solidité.
La question des formes à donner aux colounes est une des plus intéressantes et des plus variées de la construction; les exemples, que nous venons d’indiquer, bien qu’en assez petit nombre, peuvent suffire cependant pour fournir un point de départ à ceux qui attachent un certain prix à la beauté des formes dans les machines.
Les roues « frottement; 2. Les roues dentées
Dans le premier cas, la transmission du travail s’effectue grâce au frottement qui se produit sur les contours polis de roues, lesquelles affectent généralement la forme de solides de révolution, tandis que, dans le second cas, cette transmission s’opère par l’intermédiaire de parties, alternativement saillantes et creuses, disposées sur les circonférences des roues.
Les roues de chacune de ces deux classes se subdivisent elles -mômes en deux autres:
a. les roues à action directe,
b. les roues à action indirecte,
suivant que, pour produire la transmission, l’une des roues agit directement sur l’autre, ou par l’intermédiaire d’un organe de traction (corde, courroie, chaîne). Par conséquent, les roues, destinées à transmettre les mouvements de rotation, peuvent, en définitive, être considérées comme formant quatre classes distinctes :
I. Les roues à frottement à action directe, ou roues à friction.
II. Les roues à frottement à action indirecte, tambours, poulies, roues à cordes.
III. Les roues dentées à action directe, ou engrenages
IV. Les roues dentées à action indirecte, ou roues à chaînes. Les roues de la seconde et de la troisième espèces sont
de beaucoup les plus employées; aussi, dans ce qui va suivre, les traiterons - nous avec plus de détails que celles des deux autres espèces.
Roues à friction cylindriques et coniques.
Dans une transmission par tambours à frottement cylindriques, fig. 388, pour surmonter une résistance tangcntiellc P, les tambours doivent exercer l’un sur l’autre, suivant la direction de la ligne des centres, une pression Q, satisfaisant à la relation:
f désignant le coefficient de frottement des parties en contact,
pour lequel on peut prendre les valeurs suivantes:
Fer sur fer 0,10 à 0,30,
Bois sur fer 0,10 à 0,Gu,
Bois sur bois 0,40 à 0,C0.
ROUES A FRICTION
Les limites inférieures sont celles qu’il convient d’admettre lorsque les surfaces frottantes sont graissées et parfaitement polies, ce qui a lieu le plus ordinairement.
De la force P une fraction assez considérable (variable de 3 à 10 p <•/„), et qui augmente avec le diamètre des tourillons, se rapporte aux résistances nuisibles de l’arbre mené.
L’application la plus importante des roues à frottement cylindriques, ou du moins de roues agissant d’une manière analogue, se rencontre dans les locomotives; le grand développement qu’ont pris les voies ferrées est dû directement à l’emploi du mécanisme si simple des roues â frottement. On rencontre encore, sous des formes très - variées , de nombreuses applications des roues à friction cylindriques dans certains élévateurs, dans les machines à travailler le bols (dispositifs d’alimentation), dans les appareils de filatures, etc.
Fig. 388. Fig. 389.
Les dimensions des roues à friction se déterminent, d’une part, d'après le maximum de pression par unité de surface qu'on peut admettre sur les circonférences des roues et, d’autre part, par la considération de l’action exercée par la force Q sur la couronne et les bras de chaque roue(l).
La couronne et les bras doivent être exécutés légèrement plus forts que les parties correspondantes d’une poulie , de mêmes dimensions, soumise à la même force tangcntielle P (v. § 165).
Dans les roues à friction coniques , fig. 389, on peut , avec une approximation suffisante, supposer la pression Q appliquée au milieu de la couronne, normalement à la surface conique.
(t) Les contours (les roues s’aplatissent au point de contact. D’après les expériences de Krauss une roue de wagon , munie d’un bandage en acier, offrait, sous une chnrge de 55O0k nne surface de contact arec le rail (en fer) de 2Cd"""i; sous une charge de 3750 k, cette surface n’était plus que de 15Cln'“,i (Revue polytecli. Suisse, 18fifi. P (J5).
ROUES A FRICTION
Les roues à friction coniques sont employées, comme appareils de transmission, dans certains tyj>es d’essoreuses, dans les machines à apprêter, etc.; mais le nombre de leurs applications est, en définitive, assez restreint.
§ Tffc ; •'
Roues il coins.
Les roues à coins sont des roues à friction , dont les jantes, formées de surfaces inclinées, pénétrent l’une dans l’autre. Elles ont été particulièrement employées, en Italie par Minotto, en Angleterre par Robertson et sont souvent désignées par le nom d’un de ces ingénieurs; elles doivent être utilisées de préférence comme roues droites (pour arbres parallèles). La fig. 390 donne les coupes des couronnes pour deux roues à coins simples. La pression Q à exercer, dans la direction des rayons, est ici notablement plus faible que dans les roues cylindriques du paragraphe précédent. En désignant par h l’angle des deux faces du coin, on a, en effet:
( »in ^ \
Q-Py—fl) (130).
Un inconvénient de cette disposition, et qui a pour conséquence des frottements pins considérables, tient à ce que les seuls cercles, qui roulent réellement l'un sur l’autre, sont ceux
Fig. 390. Fig. 391.
que déterminent les intersections des couronnes avec deux cylindres tangents l'uu à l’autre; cet inconvénient est d’autant moins prononcé que les longueurs des surfaces de contact k et k\ sont plus faibles relativement aux rayons H et 11^. Pour arriver à
des valeurs de ^ et jj aussi faibles que possible, pour une
HOUES A FRICTION
pression déterminée, on fait «sage de roues à coins multiples, lig. 391. Le plus souvent l’angle 6 est de 30° environ; il a une valeur encore plus faible dans les roues de Roltcrtson. Avec de grandes vitesses à la circonférence, il se produit presque inévitablement un grand développement de chaleur et, par suite, une usure considérable. Miuotto a cherché à rendre pratique l’emploi des roues à coins coniques; à cet effet, il munit l’une des roues d’une rainure unique, disposée de manière à ce que le coin de la seconde roue [misse toujours engrener exactement au même point. Robertson emploie des rainures analogues à celles des roues droites, c’est-à-dire qui ne sont pas susceptibles de se déplacer. On a essayé d’appliquer le mode de transmission par roues aux locomotives destinées à remonter de fortes rampes; mais les essais n’ont jamais porté que sur des modèles à petite échelle; il est probable que, dans ce cas, il se produirait une usure extrêmement rapide. En Amérique, les roues à coins sont employées avec succès, dpptiis plusieurs années, dans des machines d’extraction de mines; leur emploi doit être recommandé de préférence pour les transmissions à mouvement lent; toutefois, dans ces dernières années, Gwynne, en Angleterre, et Webcrs, à Berlin, semblent avoir obtenu des résultats très -satisfaisants, en les utilisant pour des transmissions rapides, celles de Rompes centrifuges faisant 700 tours par minute; les roues employées présentaient, dans ce cas, des protils de coins recourbés, dans lesquels on retrouve le dispositif proposé par Minotto, pour permettre un certain déplacement (1).
Règles relatives à la disposition des poulies.
Isîs poulies sont des roues à frottement à action indirecte, qu’on emploie sous un grand nombre de formes. Nous nous occuperons, en premier lieu, des poulies cylindriques, destinées à recevoir des courroies d’une certaine largeur. Les axes des poulies, réunies par un même courroie, peuvent présenter, l’un par rapport à l’autre, les positions suivantes:
ils sc croisent, sans être dans un même plan
Dans ces différents cas, la courroie passe de la poulie
motrice à la poulie menée, soit directement, soit par l'intermédiaire de rouleaux -guides; mais il est indispensable que les poulies soient disposées de telle manière que la courroie puisse sc maintenir sur chacune d’elles, sans le secours d’un guide spécial. La disposition géométrique , qui permet de remplir cette condition, constitue ce qu’on appelle la direction de la courroie.
La condition précédente se trouve satisfaite, lorsqu’on dispose les poulies de telle sorte que, pour chacune d’elles, la ligne médiane du brin qui s’enroule se trouve dans le plan moyen de cette poulie.
Dans les poulies dont la jante est bombée (v. P. 36H), on peut admettre de légères variations s’élevant de '/s à 3/4° ( tg = 0,8 à 1,2 p %).
tj 157.
Transmissions par courroies sc guidant elles- mêmes.
On désigne sous ce nom les transmissions pour lesquelles la condition précédente se trouve remplie, sans le seconrs de rouleaux ou de guides d’aucune sorte. Les plus simples, qui correspondent an cas des arbres parallèles, se trouvant représentées fig. 392 et 393. Dans la première figure, la courroie est droite, elle est croisée dans la seconde. Avec ces deux dis- Pig. 392. Fig. 393.
positifs, les courroies peuvent s’enrouler indifféremment dans un sens on dans l’antre.
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Pour les arbres dont les axes coïncident, comme pour ceux dont les axes se coupent, il est évidemment impossible d’établir des transmissions par courroies se guidant elles- mêmes. Il en est tout autrement pour le cas où les arbres se croisent, sans être dans un même plan; on peut alors recourir à la disposition que reproduit la tig. 394 et qui est d’un fréquent usage.
Fïp. 394.
Cette transmission permet de se dispenser de tout guide extérieur, si l’on a soin de disposer les poulies de manière à ce que la ligne d'intersection de leurs plans moyens soit tangente aux cercles contenus dans ces plans, précisément aux points où la courroie abandonne les poulies. Dans la fig. 394, où ces lieux points sont a et 6,, la courroie doit se mouvoir dans le sens des flèches. Si on voulait la faire mouvoir en sens contraire, il faudrait commencer par déplacer les poulies sur leurs arbres jusqu’à ce que la ligne d'intersection de leurs plans moyens arrivât à être tangente aux cercles aux deux points a, et h,
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opposés aux précédents. Cette condition sc trouve réalisée, lorsque les nouvelles positions, f>ccupées jmr les poulies, sc trouvent être symétriques, par rapport au croisement K des arbres, de celles qu’elles occupaient dans le premier cas.
La transmission, représentée par la fig. 301, peut être considérée comme la solution générale de toutes les transmissions par courroies sc guidant elles -memes; elle donne, en effet, la transmission par courroie droite, quand l’angle [i des plans moyens des poulies est égal à O et la transmission par eourroie croisée, quand (1 = 180°. Dans tontes les positions intermédiaires, la courroie n’est que partiellement croisée. I’our fl — 90°, on a une courroie demi - croisée, pour ft — 15°, un croisement au quart, etc.
Lorsque la courroie, partiellement croisée, n'a qu’une longueur relativement faible, elle peut être facilement projetée en dehors des poulies. D’après Kedtenbacher, pour que cet accident ne puisse pas se produire, le plus faible écartement qu’on puisse admettre pour les poulies ne doit pas être inférieur au double du diamètre de la plus grande de ces poulies, c’est-à-dire que l’angle de déviation de la courroie ne doit pas dépasser 25". De plus, pour que l’usure de la courroie ne soit pas trop rapide, la distance des poulies (l) ne doit pas descendre au-dessous de loybD, b désignant la largeur de la courroie et D le diamètre de la poulie menante. Il est évident que, dans chaque cas particulier, il conviendra de prendre la plus grande de ces denx limites.
Transmissions par courroies avec poulies-guides.
Règle. Dans une transmission avec poulies - guides , la courroie a une direction convenable, lorsque, pour chacune des poulies, le point de déroulement se trouve être le point de contact, avec cette poulie, de la ligne d’intersection de son plan moyen avec celui de la poulie suivante.
Les tig. 395 et 396 représentent des transmissions de ce genre pour arbres parallèles.
Dans la %. 395, les poulies -guides ont leurs plans moyens tangents aux deux poulies de transmission et leur diamètre commun est précisément égal à la distance des plans moyens de ces
(1) V. le mémoire île Volker dans le journal de la société des ingénieurs allemands. Vol. IV (1860), P. 115.
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dernières poulies. Cette disposition permet le mouvement de la courroie dans les deux sens. Dans le cas, qui se présente le
plus ordinairement, où il suffit que ce mouvement ait lieu dans un seul sens, on peut se contenter de la disposition plus simple de la fig. 396 , dans laquelle les axes des deux poulies - guides coïncident. A et B sont les poulies de transmission; les deux poulies - guides ont, pour plans moyens, les deux plans parallèles qui sont respectivement tangents aux poulies A et B, aux pointe de déroulement, et leur diamètre commun est précisément égal à la distance des plans de ces mêmes poulies; ainsi que l’indique la figure, les deux poulies C et I) tournent eu sens inverse.
Si on considère B comme une poulie-guide et, dans ce cas, rien n’empèche de la supposer folle sur le même arbre que A, les deux poulies C et /) peuvent être prises comme poulies de transmission, à la condition de les fixer sur deux arbres distincts, dont les directions seules coïncident.
Si les poulies - guides C et I) sont établies entre les deux arbres A et B, comme l'indique la fig. 397, elles tournent dans le même sens et on peut, par conséquent, les fixer sur leur axe commun. Dans ce cas, la rotation ne peut avoir lieu que dans un seul sens. Les poulies C et 7) peuvent aussi être remplacées par une poulie unique, mais alors cette poulie doit être placée obliquement.
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La fig. 3Ü8 représente une transmission par courroie pour deux arbres dont les axes se coupent. Dans cette disposition,
Fig. 397.
qui ne diffère de celle de la tig. 396 que par l’inclinaison de l’axe H, la rotation ne peut également avoir lieu que dans un seul sens.
Fig. 398.
l’our obtenir la rotation en sens inverse, il est nécessaire de déplacer les poulies - guides sur leur axe commun, qui peut d’ailleurs conserver la même position. Il ne faut pas oublier
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que les deux poulies -guides tournent en sens opposés et que, par conséquent, elles ne peuvent pas être calées toutes les deux sur l’arbre qui les porte.
De la disposition de la fig. 397 se déduit celte, de la fig. 399, qui se rapporte au cas d’arbres formant un angle trèsaigu et dans laquelle les poulies - guides C et D tournent dans 1c même sens.
Le dispositif de la tig. 400 est encore plus simple et peut s'appliquer pour une inclinaison d’arbres plus forte (jusqu'à *25°).
Fig. 399. Fig. 400.
Fig. 401. Courroie à demi -croisée avec poulie- guide. Les poulies de transmission ont des positions relatives telles que la
Fig. 401.
disposition de la fig. 394 serait applicable, si l’écartement des poulies n'était pas trop faible. Pour déterminer la direction à donner à la courroie, on doit d’abord commencer par donner à l'un de scs brins la direction SS de l’intersection des plans
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moyens des poulies, puis, par un point c, choisi arbitrairement sur S S , on mène aux circonférences de ecs poulies les tangentes en et cb, dont le plan détermine le plan moyen de la poulie guide Ç, qu’on établit tangentiellement à ces lignes. La rotation peut s’effectuer dans les deux sens; nous devons, toutefois, faire remarquer qu’au point de vue de la construction la position de l’arbre de la poulie est assez gênante et rend très- difficile l’établissement de la transmission; aussi cette disposition est -clic rarement employée dans la pratique.
Fig. 402. Autre disposition de transmission par courroie à demi -croisée avec poulie- guide. Les poulies de transmission,
Fig. 402.
dans cette figure, sont disposées de telle sorte que la ligne d’intersection SS de leurs plans moyens est tangente commune aux deux cercles contenus dans ces plans; le plan moyen de la poulie -guide coïncide alors avec celui de la poulie de transmission A. Le brin de conrroie, qui se déroule de cette poulie A, s’incline, comme dans la courroie croisée, pour venir s’enrouler sur la poulie Ji, tandis que l’autre brin se trouve guidé, avant son enroulement, par le rouleau C, qui est un contact avec la ligne d’intersection SS et une tangente an cercle A, menée par un point arbitraire de cette ligne. Le mouvement de rotation ne doit d’ailleurs s’effectuer que dans le sens indiqué par les flèches. Ce mode de transmission par courroie se prête trèsbien à la commande d’une série d’arbres verticaux par un même arbre horizontal; c’est ainsi qu’on l’emploie fréquemment, avec de faibles écartements de poulies, pour les moulins destinés à réduire en poudre différentes espèces de matières.
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Fig. 403. Courroie à demi -croisée, arec rouleau -guide de position variable. Dans cette disposition, qui suppose un écartement de poulies plus considérable que la précédente, ou peut , en amenant le rouleau - guide , de la position C à la position C0 (poiutillée) faire passer la courroie, de la poulie fixe B sur
Fig. 403.
la poulie folle B0 ; le rouleau - guide peut donc être utilisé , dans ce cas, comme moyen de débrayage. La position C„ doit être déterminée de telle sorte que la tension correspondante de la courroie soit il peu près la même, ou légèrement plus faillie, que dans la position C.
Cas général des arbres croisés. Lorsque les poulies ne peuvent pas être placées de manière à ce que l’intersection de leurs plans soit tangente commune aux deux cercles contenus dans ces plans, ou se trouve conduit à faire usage de deux rouleaux -guides.
La fig. 404 représente la disposition qu'on peut adopter dans ce cas et qui peut être considérée comme la solution générale du problème des transmissions par courroies avec rouleaux guides. La fig. 405 donne une application particulière pour le cas où la ligne d’intersection SS passe par le centre du cercle moyen d’une des poulies; dans cette figure, l'axe de B doit être supposé situé dans un plan parallèle à A. Après avoir déterminé d’abord l’intcrscction SS des plans des poulies, on choisit, sur cette ligne, denx points arbitraires c et c,, par lesquels on mène aux cercles moyens des poulies les tangentes ca et cb, c, a, et CjV Les pjans cab et c, a, h, , qu’on détermine ainsi,
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sont ceux qu’il convient d’adopter pour les rouleaux -guides, qu’on doit établir respectivement en contact avec les tangentes précé-
Fig. 404. Fig. 405.
dentes. Avec cette disposition le mouvement peut s’effectuer dans les deux sens.
Une simplification du mode de transmission, représenté par la fig. 404, consiste à donner aux axes des deux rouleaux -guides une direction eommnne m m, parallèle aux deux poulies de transmission, fig. 406. Dans cette figure, SS représente l’intersection des plans des poulies, ne et b, e,, des plans perpendiculaires à cette ligne et dans lesquels on doit établir les rouleaux Cet C,, tangcntiellement aux droites ne et b, c,. La déviation des brins se produit sur ces rouleaux. Les flèches indiquent le sens du mouvement possible; pour tourner en sens inverse, il faudrait donner aux rouleaux les positions C' et C',, représentées eu pointillé. ,
Une remarque assez importante h faire, surtout au point de vue des applications pratiques, c’est que la courroie, au lieu d’aller de c en « et de c, en peut être dirigée de c eu a, et de c, en a, ce qui a pour conséquence de changer le sens du mouvement de rotation. Les rouleaux, au lieu d’être placés horizontalement, comme sur la figure, peuvent être établis ver-
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ticalcment, c’est-à-dire de telle sorte que C et C, se trouvent respectivement dans les plans des poulies A et B-, mais, dans
Fig. 40G.
ce cas, il convient d’avoir égard à la grandeur de l’angle de déviation (§ 157).
Lorsque les poulies de transmission peuvent être établies de manière à ce que l’intersection SS de leurs plans moyens soit tangente à l’une d’elles et que la distance des plans parallèles contenant les axes de A et de B est suffisante, on peut à la disposition de la fig. 405 substituer celle de la iîg. 407, qui est très- pratique et dans laquelle les axes des rouleaux sont parallèles à celui de la poulie A. Les plans des poulies B et A peuvent, dans ce cas, former un angle quelconque.
Si la distance A C est relativement considérable par rapport à la largeur de la courroie, les rouleaux, an lieu d’être établis l’un au-dessus de l’antre, peuvent être placés sur le même axe, fig. 408; enfin, si la distauee entre B et C est suffisante, on peut munir l’arbre B de deux poulies, l’une fixe et l’autre folle.
Lorsque, par suite du manque de place, on se trouve forcé de renoncer à l’emploi d’une des dispositions commodes (pic nous venons d’indiquer, on doit au moins chercher à placer
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les axes des rouleaux dans l’un des plans principaux de l’installation et ecs rouleaux eux -mêmes parallèles l'uu à l’autre, comme,
Fig. 407.
par exemple, dans la lig. 409. On trace la tangente ah et, dans le plan mené par cette ligne normalement au plan de la
Fig. 40H. Fig. 409.
mS
figure, on place le rouleau C, de telle sorte qu’il soit taugeut en « à l’intersection de A et de (7; par le point «, on trace la ligne «, as parallèle à a b et, dans le plan eonduit par cette ligne, parallèlement à C, on établit le second rouleau, tangent à la fois à l’intersection de A et C, et au plan de Ji; de cette manière, les axes m m et »i, »», se trouvent parallèles et, de plus, sont situés dans un plan parallèle à la poulie 11.
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En faisant passer la courroie de la fig. 408 sur une quatrième poulie , on arrive à une disposition , qui permet de conduire deux poulies B et C, au moyen d’une seule poulie menante A.
La fig. 410 représente une disposition de ce genre, trèsrépanduc dans les filatures. Les arbres B et C sont situés à des étages différents et portent chacun deux poulies, fixe et folle;
Fig. 410.
on utilise, dans ce cas, la déviation que pent prendre la courroie par rapport il sa direction rigoureuse (v. § 156).
La fig. 411 indique un autre mode de transmission par courroie, dans lequel l’arbre A fait mouvoir deux arbres parallèles B et C] les axes de ces arbres sont tous les deux perpen diculaires A celui de l'arbre A et le premier le coupe, taudis que le second le croise simplement sans le couper.
Fig. 411.
On rencontre, dans les machines de filatures, un trèsgraud nombre de transmissions par courroies , dans lesquelles une même poulie menante fait mouvoir trois à quatre poulies, ou même un plus grand nombre.
Rouleaux, le Constructeur.
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Comine dernière remarque nous devons ajouter que, dans toutes les transmissions par courroies, où on emploie des rouleaux, qui sont en contact avec la surface supérieure de la courroie, il convient de disposer cette dernière, lorsqu’elle est eu cuir, de manière que le contact avec les poulies ait toujours lieu sur la même face (la plus rugueuse).
Des courroies de transmission et de leurs tensions.
Les courroies de transmission qu’on emploie ordinairement sont formées de bandes de cuir de vache ou de caoutchouc, dont la largeur varie de 50 à 300 ; pour transmettre des
efforts considérables, on fait usage de courroies doubles ou triples, tandis que, pour les petites forces et pour les mouvements très - rapides , ou se sert souvent de cordons de chanvre, de coton ou de cuir.
Pour que la poulie B, fig. 412, puisse mettre en mouvement la poulie A, soumise à uue résistance P à sa circonférence,
Fig. 412.
il faut que les tensions de la courroie, 7’ et t , dans le brin conducteur et le brin conduit, atteignent au moins les valeurs données par les expressions:
* 1 * _ _ ! + i. . (VU)
qu’on peut remplacer approximativement par les suivantes:
r. — 2,718 représentant la base des logarithmes naturels, f le coefficient de frottement, pour le glissement de la courroie sur la poulie,
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o l'angle d'enroulement, exprimé par le rapport de l'arc embrassé à la circonférence entière de la poulie considérée. Dans les formules (131) et (132) n’entrent pas la raideur de la courroie et le frottement des axes; pour en tenir compte, on doit poser:
Ou , approximativement :
P (l+ fa -«)-(' + ")
expressions dans lesquelles « a pour valeur:
tt
s P ftd
n + 2 it
et se rapporte à la poulie , dont l’angle d’enroulement est u.
Jt représente le rayon de la poulie, h - la largeur de la courroie,
<1 - l’épaisseur de la courroie,
il - le diamètre des tourillons de l’arbre,
k - le coefficient de raideur de la courroie,
/j - le coefficient de frottement des tourillons.
l*our la courroie simple, que nous considérerons d’abord,
on peut prendre, comme valeurs moyennes, 3 = 4""”, 5, ^ .- 0,25,
s = 0,009, f \ =0,08. Ces valeurs, substituées dans la formule (135), donnent:
Le coefficient de frottement de la courroie sur la poulie a comme valeur, d’après Morin:
pour les courroies moyennement graissées sur tambours
dans le même état . . 0,28 pour les courroies parfaitement graissées sur tamltours
dans le même état . . 0,12.
IjCS coefficients pour le caoutchouc ue diffèrent probablement pas beaucoup des précédents, qui se rapportent aux courroies en cuir; toutes choses égales d’ailleurs, ils paraissent être un peu plus forts, c’est-à-dire plus avantageux.
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L’angle d'enroulement a peut descendre jusqu’à 0,8 /r, mais, dans les cas ordinaires , il s’élève à 0,95 ,r environ. Si donc on admet que le coefficient f ait ordinairement pour valeur 0,28 et que, par suite de l’état dégraissage delà courroie, il puisse descendre à 0,24, les valeurs de T et de t se trouveront comprises entre celles qu’on obtient pour fa — 0,24 0,8 it et fa 0,28 • 0,95 rc. La première valeur de f a donne , d’après les relations (134):
-Tp<! * 3,81,
rp — 0,561
et la seconde:
TjJ - 2,84,
llcmarquc. Par suite de la différence des tensions T et t, les vitesses » et », des poulies, sur les circonférences de rayons Ô (J
K -f et Itt -f a , ne sont pas rigoureusement les mêmes; le
glissement de la courroie, qui se produit nécessairement, a pour conséquence une perte de vitesse, qui est donnée par l’expression suivante : t
où E désigne le coefficient d’élasticité de la courroie et S, la tension dans le brin conducteur. La perte de vitesse, due au glissement, s’élève, en moyenne, à ’/2 p% (l); elle est accompagnée d’une perte de travail, qui se traduit par un échauffement et une usure de la courroie et des poulies.
Calcul d'une courroie simple.
Dans le brin conducteur, on peut admettre, pour la tension, par millimètre carré, S, = .jy() V^s- Pour les courroies d’une
(1) Pour une valeur de E, comprise entre 15 et 20* (v. la table du 8 2); cette valeur moyenne a cto déterminée par Ilirn, sur la demande de l’autenr, au moyen d'expériences nombreuses et précises, exécutées sur des courroies ayant déjà servi, mais en très -bon état de conservation. Des expériences plus anciennes de Bcvan donnent, pour E, une valeur sensiblement deux fois plus petite et conduisent, par suite, à une perte de vitesse beaucoup plus forte que la précédente.
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grande largeur, on emploie généralement du cuir plus épais que pour colles où cette largeur est faillie et on obtient, pour cette épaisseur, des valeurs qui se rapprochent de celles de la pratique, en posant: ô — 1,5 ]/ b. Si donc on désigne par p -= 6,d la tension, par millimètre de largeur, qui se produit dans la courroie, on peut établir le tableau suivant:
Ok,36
En partant des relations précédentes, on arrive, pour la largeur d’une courroie, aux différentes expressions suivantes:
1°. Pour une résistance P, appliquée tangcnticllcment à la
poulie: h = 18 yP (139).
2°. Pour une force de N chevaux à transmettre, avec une vitesse de « tours par minute:
3“. Pour une transmission de N chevaux, avec, une vitesse v (en métrés) de la courroie:
4“. Pour un moment statique (Pli):
b - 6,87 Ÿ j{ (PR) (142).
5". Ou encore :
La force qu’on peut transmettre par courroie est limitée.
D’après la formule (139), une courroie simple, de 200““ de largeur, peut transmettre, comme maximum, une force P=1|(j-200*
=■= 123k,5; sa tension est alors, d’après la formule (136), de 2,44 • 1 23,5 = 30lk,3. Le maximum de vitesse qu’on puisse admettre pour une courroie étant de 32 mètres, il en résulte que le plus grand travail en chevaux que soit capable de transmettre la courroie précédente est, d’après la formule (141): N,„x —
— - -, 200* -32 = 52 6. Il est d’ailleurs extrêmement rare
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qu’on arrive pour une courroie à une vitesse de 32 mètres. Avec les courroies doubles (v. la fomi. 145), les valeurs des maximums de P et de N peuvent être évaluées approximativement au double des précédentes.
Table des largeurs des courroies simples en cuir.
Cette table a été calculée au moyen des formules précé- N b N
dentes; seulement, comme ^ et j, ^ correspondent à de très-
petites valeurs numériques, on les a remplaces par 1000 ^
et 1000
Largeur de la courroie b.
'g { VK'
JO
ISO
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1"'. Exemple. Une force de 2 chevaux doit être transmise, par courroie, d'un arbre faisant 60 tours par minute à un second arbre liane vitesse angulaire double; on propose de déterminer la largeur de la courroie et les
rayons des poulies a employer. Si on prend n — 0)23, on a: 1000 ■ ^ ^
7,66; la valeur correspondante de b est légèrement supérieure
à celle que fournit la table (col. 5, ligue 13) et qui est 120'“"', mais on jieut s'en tenir à cette valeur. Pour la seconde poulie, on a: ^ > K, — ^
b . , b jV
et, par suite, ^ — 20^23, ce qui donne 1000 ^ ^ 7,66 comme précédemment. Pour les deux rayons, on a: R — 120 — 022""", R, =
261""" ; on peut prendre 520 et 260""“.
2 ®. Exemple. Dans un élévateur, destiné à soulever une charge de 200", au moyen d'une corde de 15 """ de diamètre, le tambour a un rayon de 90"“" (mesuré jusqu'à l'axe de la corde) et doit être inis en mouvement à l’aide d'une jnndic de ï“ de diamètre, calée sur le même arbre et commandée elle-même par une seconde poulie d'cgal diamètre; il s’agit de trouver la largeur de la courroie. La résistance, appliquée à la circonférence 90 '200
tl'une poulie, est ici P— —36" et la largeur corresjHmdante, fournie
par la table (col. 2, ligne 12), est de 110“"".
3 *. Exemple. Une pompe, dont le jnston est soumis à une résistance de 40", doit être commandée par une manivelle de 300°““ de longueur; l'arbre de cette manivelle est lui-même commandé, à l'aide d'une courroie, jmr un deuxième arbre, dont la vitesse de rotation est à celle du premier ilans le ?...
rapport ^ i les éléments à déterminer sont les rayons des jsnilies et la lar-
ge tir de la courroie. Le rapport des rayons jj — -r = 1, 75; si nous b 1 b
prenons R "^ 4 ’ ce jui donne ^ (PR) — 0jlj-40-300 -= 3000, la valeur fournie l*ir la table est b *= 100""" (col. 4, ligne 11); on en déduit : R, — 4- 100 — 400™", R~* j ■ 400, soit 230
4". Exemple. Si on donnait à la plus grande poulie du 1” exemple
un rayon de 600mm, on aurait: ~ = (j(xj. )O “ Ofloo. Le nombre qui
s'en rapproche le plus dans la table est 0,052 (col. 3, ligne 12) et il donne b 110°“", râleur qu'on peut adopter pour la largeur de la courroie.
Lorsque lu largeur à donner à une courroie simple dépasse :)0Dn‘ra, il convient de répartir la force à transmettre sur deux courroies, de largeur moitié moindre, ou eneore de recourir à l’emploi d'une courroie double (v. le paragraphe suivant).
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Courroies doubles. Cordons de transmission.
Si on suppose que l'épaisseur d’une courroie double soit deux Ibis celle d’une courroie simple de même largeur, ce (pii a très - sensiblement lieu dans la pratique , la force que peut transmettre cette courroie est le double de celle (pic nous avons indiquée pour la courroie simple. Ou a, par suite, pour la largeur bs de la courroie double:
aV V 1
c’est-à-dire que la largeur de la courroie simple s’obtient en multipliant par 0,7 celle de la courroie simple, Correspondant à la même force à transmettre. Il importe de remarquer qu’on doit éviter, dans ce cas, de prendre /•’ trop petit, car la raideur a une valeur beaucoup plus grande que pour la courroie simple.
Les cordons de transmission se déterminent presque toujours au sentiment; lorsque la force P à transmettre, supposée appliquée à la circonférence de la poulie, est connue, on donne au cordon un diamètre qui doit être au moins égal à 4 y P. Quelques fabricants ont cru devoir donner au mode de transmission par cordons à section circulaire imc importance plus considérable qu’on ne le fait ordinairement. C’est ainsi que, dans la grande usine de construction de Combe à Belfast, la commande de toutes les machines-outils, qui représentent un travail supérieur à 60 chevaux, se fait au moyen de cordons ronds en cuir, ee qui permet de se dispenser complètement de l’emploi d’arbres verticaux et de roues coniques. I as même constructeur a appliqué ce mode de transmission par câbles ronds dans d’autres installations, oü il paraît avoir parfaitement réussi. Les câbles qu’il emploie n’ont jamais, comme diamètre, plus de 25™“; suivant l’importance du travail à transmettre, il en place 2, :t, 4 jusqu’à f>, les uns à côté des autres. Les tambours portent des rainures, à faces inclinées, pour recevoir les câbles (v. fig. 416); ee mode de transmission rentre, par suite, dans ce qu’on peut appeler la classe des roues à coins à action indirecte.
CHAINES EN CI II N A ARTICULATIONS
('liai nos on coin à articulations.
Dans ces dernières années on s’est livre à un très -grand nombre d'essais, afin d’arriver à remplacer les courroies ordinaires en cuir par d’autres organes de traction. Parmi les divers systèmes proposés dans ce but, nous devons citer, en premier lieu, la courroie- chaîne (en cuir) de Rouiller; cet organe, qui, à l’origine, paraissait devoir fournir un bon service, n’a pas justifié cet espoir et on a dû renoncer À l’employer, en raison de sa faible durée; ou n'a pas obtenu de résultats plus satisfaisants avec les courroies formées de fils métalliques tressés (Godin). Quant aux courroies eu cuir, recouvertes de guttapcrcha, elles ne peuvent pas , en réalité , lutter avec les courroies en cuir ordinaires, et il n’y a- guère jusqu’à présent que les courroies en caoutchouc, avec tissu de chanvre ou de coton interposé, qui paraissent être au moins aussi avantageuses que les courroies en cuir pur, surtout lorsqu’il s’agit de transmettre des efforts assez considérables.
Dans certains cas spéciaux, jiour transmettre de grandes forces, comme par exemple dans les machines agricoles, la courroie ordinaire peut être remplacée par un dispositif assez rationnel, la cliainc en coin, à articulations métalliques, de Clissold, fig. 413. Dans cette chaîne, les articulations sont reliées,
Fig. 113.
deux -à-deux, par des bandes de cuir enroulées, dont les faces latérales sont coupées obliquement, pour venir s’engager dans une rainure à section trapézoïdale, qui forme la jante de la
CHAINES EN COIN A ARTICULATIONS
poulie. Anggtrôm a remplacé les coins en cuir par des coins en bois, garnis de fer(l). Au point de vue du calcul des tensions, il convient d’introduire ici le frottement des tourillons des chaînons à la place de la raideur, qui ligure dans les formules du § 159. Sous la réserve de cette observation, les formules (133) et (134) deviennent applicables, en remplaçant fa par
G désignant l’angle du coin. sin G ’ ° °
Pour f — 0,24, « = 0,8 .i , G — 3o°, on obtient:
t T Ta- t f
p - 0,20, p = 1,23, -J- =- 1,43, p - 0,1 fi3
et pour f ■= 0,28, « 0,95 rr, G <=• 30°: . . (145).
t T Ta- t t
Ces valeurs sont notablement plus avantageuses que celles des formules (136) et (137), relatives aux courroies plates; il en résulte que la eliainc en marche, par suite de son |>oids considérable, paraît parfois entièrement détendue. En partant de ces valeurs, on trouve, pour le diamètre des tourillons des chaînons (v. § 79), les deux expressions:
d = 0,54 VP - 457) et:
d - 0,46 J /-jj(PB) - 4i,nJ//jj^
formules, dans lesquelles on doit faire:
Il ~ 3’ 7 ï = 2J/<> d = ',3> d “ >li’ d “ 2’/s
Pour les poulies très - petites , il convient de prendre:
Dans la pratique, on ne descend pas pour d au-dessous de H1"", lors même que des dimensions plus faibles seraient suffisantes. Avec la chaîne en coin, la limite de l'effort P qu'on puisse transmettre, eu le supposant appliqué à la circonférence, se rapproche de 220k, effort qui, pour une courroie simple, exigerait une largeur de 270“” environ.
(1) V. Annales des Ing. A11. 1868. P. 706.
rOUHONNE l>’l!NE POULIE.
Exemple , On propose de calculer une transmission par chaîne en min pour N — 20, n — 50, n, — » 100. En supjtosatU le rayon de la plus petite
poulie H, —*51, la formule (145) donne: d *- 41,11} - ' jqq — 2,!)24
-- 14,06, soit 14mm; on déduit alors des relatiom (146): l - 3-14 — 42""", b = 2*/t- 14 = 3Smm, c —■ ô"™( e«=.ï»“, h — -«#•/•■ 14=— 30 U, -= Si =- 2 JO"”", R=* 420mm.
La transmission par (‘haine en coin peut être considérée, comme la transmission par roue en coin à action indirecte (v. $ 155); on doit au même inventeur (Clissold) une autre disposition, dans laquelle la cliaine se trouve remplacée par une courroie d'une grande épaisseur à section trapézoïdale; ectte l'orme de courroie a d’ailleurs été abandonnée, en raison de sa faible durée. La transmission par câble rond, avec rainure en coin (v. fig. 4 1 tl), peut être considérée, ainsi que nous l’avons déjà fait remarquer, comme une forme imparfaite de la transmission par roue en coin à action indirecte (1).
Couronne ou jante d’une poulie.
La jante d’une poulie, destinée à recevoir une courroie plate, présente toujours un léger bombement (fig. 414 et 415), qui a pour but de maintenir cette courroie constamment au milieu de la jante. La flèche s de ce bombement est égale à '/* o de la largeur b de la courroie, l’our les poulies isolées, la largeur B est légèrement supérieure à b et s’élève parfois jusqu’à 4/4 b-, lorsqu’au contraire plusieurs poulies doivent être juxtaposées pour recevoir alternativement la même courroie, on doit leur donner une largeur très -peu supérieure à b. L’épaisseur k du bord de la jante se trouve convenablement déterminée par la
relation k •» 2 + Les poulies, qui doivent tourner très-
rapidement et qui sont exposées à , de fortes vibrations , sont
(1) Les expériences de Wcdding, constructeur de machines à Berlin, ont montré que, dans une rainnre à coin d'un angle de 30’’ (v. fig. 416), la force nécessaire pour produire le glissement du cable est double de celle qui correspond au glissement dans le cas où le câble repose dans une gorge; c'est là une
confirmation de l’exactitude des données précédentes, puisque . -G- '/s-
OOI’ltONNK d’uni: poulie.
munies de rebords latéraux, comme dans la fig. 415, ou sont remplacées par des poulies à câbles, dont la rainure présente, en section, la forme d’un trapèze, fig. 116.
Fig. 416.
Exempte. Une jxntlie isolée destinée à une courroie de 120™a de largeur peut avoir, d'ujtrès ce tpic nous tenons de dire, une largeur de couronne égale à '■',-lUU 150™°' et une épaisseur sur les bords de 2 -|- 1,5 — 3°"°, à ;
son bombement est (te ,,0 = S”"*1, de telle sorte que i'qwwwur au milieu, ou 2k -f », est égale à 2-3£ 4- G = 13°“°.
Dans ces dernières années, en garnissant de cuir la jante de la poulie, on est arrivé à obtenir une adhérence notablement plus prononcée, c’est-à-dire â augmenter le coefficient du frottement, qui s’oppose au glissement de la courroie sur la jante. Ainsi, pour une garniture complètement neuve, l’auteur a trouvé T
le rapport compris entre 6 et 7 (v. la formule 136); après
quelque temps de service, cette valeur diminua, mais elle resta comprise entre 4 et 5; l'angle d’enroulement « était égal à ;r. T
Le rapport ^ ■=« 4 correspond à 0,44 pour le coefficient de
frottement et donne sensiblement — 1,48; ces valeurs sont
très- avantageuses et permettent, dans tous les cas, une réduction de largeur de la courroie. Nous devons faire remarquer qu’on
parvient également â augmenter la valeur de - • et à 1 amener
à 3,5, 4 et même 5, en saupoudrant de résine sèche la surface de la couronne. En tous cas, pour cet effet spécial, l’emploi d’une garniture en cuir paraît au moins aussi avantageux et il ne présente pas les inconvénients de la résine à d’antres points de vue. On doit d’ailleurs apporter les plus grands soins à la fixation de cette garniture en cuir sur la jante.
IIRAS n'irNE POITT.rE.
Bran on rais d'une poulie.
On donne ordinairement aux bras d’une poulie une section ovale, dont la largeur, en chaque point, est la moitié de la hauteur (ccttc dernière étant mesurée dans le plan de la poulie). Le tracé du profd transversal s’effectue simplement au moyen de deux ares de cercle, fig. 417, dont les centres se trouvent sur la circonférence décrite sur h' (hauteur de la section) comme diamètre; ces arcs de cercle se raccordent aux extrémités par deux parties arrondies. L’axe d’nn bras peut être rectiligne, comme dans la fig. 418, ; / ou simplement courbé, comme dans lafig.419, -1'- -i.ou enfin doublement recourbé (en forme j ' ’’ d'un S). | \
La courbure des bras de la seconde -»
espèce peut se déterminer convenablement de la manière suivante. On prend, fig. 419, l’arc A E égal aux */3 de l’arc EF de division des bras et on mène à OA la perpendiculaire OAu sur laquelle doit se trouver le centre C de l’arc de courbure de l’axe du bras; ce point devant d’ailleurs se trouver sur la perpendiculaire à O E, menée par sou milieu D, se trouve complètement déterminé.
Ai
Eu désignant par 91 le nombre des bras, on obtient une division convenable, si on prend:
BKAS 1)’UNE POULIE.
relation qui fournit la série des valeurs suivantes:
On obtient, eu outre, de bonnes dimensions pour les bras, en déterminant leur hauteur h, près du moyeu de la poulie, par la formule:
et en prenant pour la hauteur, ]>rès de la jante , h' = */s h. Ces expressions se déduisent, avec une certaine approximation, de formules plus rigoureuses, qu'on obtient en admettant que la tension, à l’origine du bras, près du moyeu, soit de 2k. Ponr les poulies d’une certaine importance, la formule (149) est directement applicable et la limite de tension est celle que nous venons d’indiquer; mais, pour les poulies d’un poids peu considérable, il convient, en général, de forcer légèrement les dimensions fournies par le calcul, afin d’obtenir des pièces qui puissent se fondre facilement, sans exiger des précautions spéciales.
1”. Exemple. Une poulie , de 2764 *■“ de diamètre et de 228mm de largeur, porte 6 bras, dont la hauteur, prie du moyeu, est de 90""". D'après la formule (148), le nombre des bras doit bien être, en réalité, de 6 et leur
hauteur h =6+ — h jq —g «=< SC'”’".
2". Exemjde. Pour R — 360 et b = 144 on trouve ï =- 4 et
h — 6 -j- j jg j = 61'"“. Arec xi.r bras, on aurait simjdemenl
h 48 mn.
Fig. 420.
Fig. 421.
MOYEU D’UNE POtlI.tE.
Trace du profil des bras. — a. Bras droits, fig. 420. Après avoir mené le diamètre EOC, on prend «6 = cC = Cd — */s h et on trace les lignes ac et bd, qui fournissent, à droite et à gauche de OE, les limites du profil; il ne reste plus ensuite qu’à raccorder ces lignes, par des congés, à la couronne et au moyen, b. Bras courbes , fig. 421. Le centre C étant déterminé, comme nous l’avons indiqué, on mène la droite ad, puis on
prend aE «= Eb ~ et Ce =■ Cd — les points c et d
sont alors les centres des cercles destinés il former les courbes limites du profil, tandis que eb et d a sont les rayons de ces mêmes cercles.
Moyeu d'une poulie.
On donne généralement au moyeu d’une poulie la forme d’un cylindre, qu’on raccorde par des congés avec les naissances des bras. L’épaisseur de la paroi du moyeu, calé sur un arbre de diamètre d, est donnée par l’expression:
quant à la longueur L du moyeu , elle ne doit pas être inférieure à 2,5 ic ; assez souvent elle est égale à la largeur même de la jante b, comme, par exemple, dans les poulies folles.
Kg. 422.
1”. Exemple. La poulie du 2e. exemple du jxiragraphc précédent est calée sur un arbre de GO""*. D'après la formule (150), son moyeu doit avoir, GO , 3G0
pour é] siisseur, to — 10 -J- y + M = 27 mm et, ]>our longueur, 2,5 ■ 27, soit 07"“".
Dans les poulies folles, le diamètre intérieur du moyeu doit être légèrement supérieur à celui de l’arbre sur lequel il repose;
MOYEU n’iTNE rOlTUE.
le plus souvent ce moyeu est garni d’une bague de bronze ou de métal blanc.
Les clavettes, que l’on emploie pour la fixation des poulies sur leurs arbres, appartiennent à la catégorie des clavettes de torsion (v. § 90); pour les poulies légères, on fait généralement usage de clavettes creuses; pour les poulies de dimensions moyennes, on ménage sur l’arbre un plat, tandis que pour les poulies de grands diamètres, les clavettes sont noyées dans une doublure rainure, pratiquée à la fois sur l’arbre et dans le moyeu. La largeur s et l'épaisseur s, de la elavette sont données respectivement par les formules:
quant à l’inclinaison, elle varie de */ioo !l Vsoo-
2°. Exemple. Pour lu poulie précédente In clavette doit aroir, comme
largeur, s = 4 -f- \ ~ lGmm et, comme épaisseur, s, 4 -f =* 10
Dans ces derniers temps, on a fait assez fréquemment usage, surtout pour les forces peu considérables, de poulies en deux pièces, fig. 423, qui offrent l’avantage de pouvoir se placer sur les arbres plus facilement que les autres poulies.
Fig. 423.
Avec les poulies de ce genre, on supprime assez souvent la clavette de fixation, en raison de ce que les boulons d'assemblage des deux moitiés permettent d’obtenir un serrage du moyeu sur l’arbre, suffisant pour l’empêcher de glisser.
Les deux parties de la poulie sont fondues avec une couronne d’une seule pièce; après l’opération du tournage et de l’alésage, on divise cette couronne en deux, à l’aide d'une série de petits trous juxtaposés, correspondant à la rainure de
POIDS DES POULIES
séparation des bras. Afin de faciliter l'opération du serrage, on a soin de donner au diamètre d’alésage du moyen une valeur légèrement inférieure à celle du diamètre de l’arbre. Chacune des deux moitiés du bras , qui correspond à la rainure de séparation, doit présenter sensiblement la même résistance qu’un des autres bras.
Table des poids des poulies.
Les poids des poulies ne peuvent évidemment être calculés d’avance que d’une manière approximative, puisque l’alésage du moyeu dépend de l’arbre et que le poids des bras présente de petites variations, suivant qu’ou les fait droits ou courbes. Sous la réserve de cette observation, ou peut admettre qu’en moyenne le poids G d’une poulie, établie d’après les règles précédentes, se trouve convenablement représenté par la formule:
où J? et h sont exprimés eu décimètres. C’est d’après cette formule qu’a été calculée la table suivante.
It
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TRANSMISSION PAR CABLES MÉTALLIQUES
Exemple. l'our la plus grande des jioulics du !•'. exemple du § 161, li 5, 20
jt “ j.,t) —4,33 et b = 120 m" = l*r 8. D'après la colonne 4 (lignes
111 et 13) le poids ujgnroximatif de cette ptndie est: (1 =
=- 35,56 ■ 1,728 — 61*, 45. De diamètre de la jmtilc jioulie étant de 260
Il 260 . ,
o« « ^ ~ i >0 2,17 <d s,,n isatis est, par suite (col. 2, lignes 12 a 13):
XI. Transmission par câbles en flls de fer
Disposition d'uiio transmission par eu Mrs métalliques.
Le mode de transmissiou par câbles métalliques a été appliqué, pour la première fois, vers 1860, par les frères Iliru(l); l’emploi de ce genre de câbles, qui permet d'effectuer à de grandes distances (1000 mètres et au delà) la transmission de forces considérables, sans pertes notables, repose essentiellement sur les mêmes principes que la transmission par courroie; il n’en diffère, eu définitive, qn’en ce que la courroie est remplacée par un câble en fils de fer, dont la tension est due à son propre poids.
Les deux poulies principales d’uue transmission par câbles ont généralement leurs axes parallèles, ainsi qu’un plan moyen commun, de telle sorte que le câble se trouve guidé de lui-même. De plus, les axes de ces poulies se trouvent ordinairement dans un même plan horizontal et donnent, dans ce cas, ce qu’on appelle une transmissiou horizontale par câble. Une certaine inclinaison du plan de ces axes, par rapport à la surface du sol, constitue une transmission oblique. Les transmissions verticales par câbles sont d’un usage très - peu répandu. Lorsque la poulie menée doit transmettre à un nouvel arbre moteur la force qu’elle reçoit, la transmission est dite composée. Dans la transmission simple par câble, les deux poulies ont ordinairement le même diamètre.
(1) Dans cotte première application, les axes des poulies présentaient un ecarteinent de 85 m; le travail transmis était de 42 chevaux, avec une vitesse de rotation de 60 tours par minute.
TRANSMISSION PAR PARLES MÉTALLIQUES
Pour éviter que le câble, placé â une hauteur insuffisante, ne vienne toucher le sol, lorsque l’écartement des poulies est considérable ,• il convient de soutenir ee câble par des galets, qui peuvent être utilisés comme rouleaux -tendeurs, dans le cas où eet écartement est, au contraire, très -faible. L’inclinaison plus ou moins considérable, qu’on peut donner à ces galets, permet de guider convenablement le cfible, dans le cas où les axes des poulies se coupent ou se croisent; on rencontre d’ailleurs trèspen d’exemples de l’application de la transmission par câbles à des axes non parallèles. Lorsqu’il s’agit de produire une assez, forte déviation du câble, on peut interposer entre deux rouleaux guides verticaux un rouleau horizontal, mais il est préférable, dans ce cas, de recourir à l’emploi d’une transmission composée avec roues d'angles.
La limite inférieure pour l’écartement des poulies, dans la transmission par câble, peut être évaluée à 15 ou 20 mètres.
Les distances des rouleaux-supports se déterminent d'après le degré de flexibilité du câble et sa position au-dessus du sol.
§ te».
Tensions d'un câble de transmission.
Les câbles de transmission, tels qu’on les emploie ordinairement, se composent de 30 fils de fer, divisés en 0 torons, dont chacun comprend lî fils, enroulés autour d’une âme en chanvre; les six torons sont eux -mêmes disposés autour d’une âme, également en chanvre, d’un diamètre relativement considérable, lig. 424. Dans le cas où veut renforcer le câble, ou peut, ce qui parait Pîr. 424. Fitf. 425.
être sans inconvénients, remplacer cette âme centrale par un véritable toron en fils de fer, identique aux six autres. Un a même proposé de remplacer par un til métallique l'aine en chanvre des divers torons, afin d éviter le relâchement du câble, qui peut tendre à se produire par suite de l’usure du chanvre. Ou n’est pas encore fixé sur la valeur de cette disposition, qui a l’inconvénient de rendre le câble non élastique ; ce qui est moins douteux, c’est qu’il convient de confectionner les âmes avec du chanvre de première qualité, et de ne pas utiliser, pour eet usage, comme on avait l'habitude de le faire à l’origine, les qualités inférieures de cette matière. Les divers fils sont serrés les uns contre les autres le plus possible, de telle sorte que le diamètre du câble terminé n’est, en définitive, que huit fois environ celui d'un fil.
Pour les câbles d’un nombre de fils supérieur â celui que nous venons d’indiquer, on conserve généralement les torons de six fils, avec âme en chanvre ; ees torons sont eux -mêmes enroulés autour d’une âme centrale, également en chanvre.
Bien que rien n’implique la nécessité de conserver le nombre six pour le nombre des torons, c’est cependant ce nombre qu’on rencontre dans les divers câbles ; dans les divers types employés, le nombre total des fils est de 36, 48, 54, 60, 06, 72 etc.
La fig. 425 représente, en coupe, un câble à 60 fils. Dans ces différents câbles, le diamètre extérieur il, rapporté au diamètre â du fil, présente les valeurs suivantes: pour le nombre de fils:
Pour obtenir les tensions T et t du brin conducteur et du
brin conduit, fig. 426, il convient d’employer les formules (133), dans lesquelles on doit faire:
l\ désignant le coefficient de frottement des tourillons, D le diamètre de ces tourillons et 11 le rayon des poulies. Dans cette expression de « nous n’avons pas fait entrer la raideur du câble, qui, pour les rapports adoptés, se trouve avoir une valeur très-
faible, tout -à- fait négligeable. En moyenne ^ si on
prend iei encore ft 0,1 , la formule précédente donne :
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Si, dans les relations (133), on prend f = o,24 et a = n, on obtient pour les tensions les pins faibles qu’on puisse adopter:
Fig. 426.
-jp — 1, p = 2, - p = 3, y, “ V, • • (154).
Remarque, La perte de vitesse, due au glissement, que nous avons signalée dans le § 159. n'atteint pas, en moyenne, ponr une transmission simple par cables '/» p*/»: elle est, par suite, complètement négligeable.
Calcul dos diamètres du oAblo ot dos poulios do transnilssion.
Dans une transmission métallique par câble, comprenant i fils, A la tension T, dans le brin conducteur, correspond dans les fils une tension d’allongement ©,, qui doit être inférieure à 18k. En partant de là, on est amené à prendre, pour le diamètre d de ces fils, les valeurs suivantes:
1°. Pour une résistance P, agissant à la circonférence de la poulie du câble:
2*. Pour une force N en chevaux à transmettre, avec une vitesse » (en mètres) à la circonférence de la poulie :
formule dans laquelle t> ne doit pas dépasser 30 ou 32 mètres.
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r. Pour une force de N chevaux à transmettre, avec une vitesse de rotation de » tours par minute:
t ". En désignant par s =18 — S, la tension produite dans les (ils par l'cnroulcmcnt du câble autour des poulies et par ( Pli) le moment statique de rotation de la |M>nlic menée:
d = (1,(1(131 j/ î - |/ * (PU) ■ ■ ■ (158).
6". Ou enfin, quand, au lieu du moment PU, on donne N et h:
f i f ci n
Il importe d'ailleurs que le rapport du rayon /! des |H>ulies au diamètre des fils ne soit jamais inférieur à la limite:
Cette relation a servi à calculer la table suivante:
if
llHH>0
Pour une valeur constante de S, H- s, le minimum du rayon
de la poulie est donne par cette table , en faisant i - 2(1 ). Ce
minimum correspond, par suite, â ©, 6, s — 12, ^ 8:i.'S; pour
(1) On tire, en effet, des formules (150) et (160), if
-KV
ss S,
U somme s -)- £, étant cunstante, le inaxiiimm dn produit s5 6, a lien jrnur
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les valeurs voisines «le celles-là, la valeur numérique de II diffère très -peu de son minimum. On peut, d’ailleurs, sans inconvénients, prendre 11 supérieur à cette valeur, lorsqu’on veut, par exemple, utiliser des modèles existants.
Tables relatives aux diamètres des Hls de câbles de transmission.
Des deux tables suivantes, la première a été calculée à l’aide des formules (155) à (157), tandis qne, pour la seconde, on s’est servi de (158) et (150). Afin d’éviter d’avoir dans la
première table des nombres trop petits, la valeur
01 Hh
, qui entre
dans la formule (157),
a été remplacée par 1000
©, Hu
Diamètre du lil
î pour un nombre
de fils
■Si
1000.V S, H ti
Dans les câbles de transmission, on fait rarement usage de fils d’un diamètre inférieur à 0"“,5 ou notablement supérieur à 2 "**. Dans notre première table , ainsi que dans la suivante,
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toutes les colonnes, depuis la seconde jusqu’à la cinquième, donnent les diamètres des fils, exprimés en centièmes de millimètre; cela tient simplement à ce que les nombres de ces colonnes ont été calculés directement au moyen de ceux de la première, et il est inutile de faire remarquer que, dans la pratique, ils doivent être arrondis. La qualité du fil de fer, employé pour les câbles de transmission, a une très -grande importance au point de vue de leur durée et il convient, par suite, de la choisir avec le plus grand soin. Le meilleur fer à employer, pour ces fils, est le fer de Suède, qui possède à la fois une ténacité spéciale et une très -grande résistance. Les fabricants de câbles doivent surtout s’attacher à n’employer que des fils très -longs, afin de réduire le plus possible le nombre des joints. L’expérience a démontré que, pour les câbles de transmission, l’emploi du fil d'acier était moius avantageux que celui du fil de fer.
Diamètre du (U d [iour un nombre de fils
L (PU
Remarque. (V. § lfil). Dans les formules (155) à (157) le rayon R des poulies est supposé connu; les valeurs qu’elles fournissent pour ô ne sont admissibles qu’autant que le rapport
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^ donne, pour la tension s, une valeur qui, ajoutée à 3,, ne
dépasse pas 18\ Dans le cas où la somme s + S, se trouve supérieure à cette limite, il convient de recommencer le calcul, en admettant pour R une valeur plus grande (v. § 173). Pour pouvoir se servir des formules précédentes et des tables qui en dérivent , on doit commencer par fixer la valeur de la tension 3, . Cette détermination peut se faire très - simplement , en se reportant aux considérations du paragraphe suivant et, dans les exemples que nous allons donner, nous supposerons cette opération préliminaire effectuée.
1er Exemple. On propose de transmettre , au moyen (t un câble , enroulé sur des poulies Je 3m, une force Je 250k, agissant lange) J tellement à lune Je ces poulies; tjuel est le diamètre à donner aux (ils Je ce câble, en sup-
posant qu'ils soient au nombre de 36'f Si on fait 2», 7k, on a g-
= 35,71; ce qui, d'après la première table (col. 6, lignes), correspond à un diamètre de l"m,6; on en déduit: y •» = S37 ; comme, d'après la
table calculée à V aide de Ut formule (100), pour ©, = 7 et s = 11, on doit R R
avoir: -y > gos, la valeur précédente de y- est admissible. ,S'< on avait
pris R = 1200 ““ seulement , on arriverait à -y = jg = 750, valeur inférieure à la limite précédente et on devrait, par suite, augmenter le rayon R.
2* Exemple. Transmettre par câble un travail de 300 chevaux. Pottr n'avoir pas à employer un câble d'un trop grand diamètre, sujqrosuns qu'on lui donne une vitesse v = 35n ; prenons, en outre, = 8 et, par suite,
sa 10; nous aurons alors: Q — = 1,5. Dans la première table,
le nombre qui s’eu rapproche le plus est 1,477 (colonne 7, ligne 15), qui correspond à un diamètre de 2mm,8 pour un câble de 36 fils et de 2mm,17, soit pour 60 fils. Maintenant , d'après le § 170, pour s — 10, on doit
prendre R — - 1000 3 £ »= 3300““; la relation v = "go lOOÙ e,‘ 0,,tre:
3 * Exemple. Quel est le travail en chevaux que peut transmettre un câble de 36 /ils, de 2""“ de diamètre, s'enroulant sur des poulies de 3m, dont
le nombre de tours est de 00 qntr minute ? On a, dans ce cas, y =
750, ce qui, d'après la formule (160), donne: s
par suite, S, — 4kfi7. Ihntr J =■ 3””, la première table fournit
nmo v 0,079.n.Q,.R 0,070.90.4.67,1500
0,079; (lou on déduit: N = JOOO = 1000
13k,33 et, 1000 N &,R n “
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Avec mie iiuitlie île 2m,5 de diamètre, on aurait |( =» - ^ ' — 623 ou s —
16 i et (S, = 2k; par conséquent: N = __ 73
I'. Exemple. Sur Varbrc mené /l'une transmission par câble, la résistance à vaincre, qui est de 5(P, aijit , d'une fa^-on continue, avec un bras de levier de IOOOmm ; quel diamètre de fil doit -on prendre, pour un câble de 36 fils, en supjmsant qu'on donne aux poulies de transmission le plus petit rayon admissible Y Pour satisfaire à cette dernière condition , on doit, d'après ce que nous avons vu (§ 170), premlre: s ■<* HP et 6, — 6k, ce qui donne s
0^ PR = 2.50.1000 ÎOOOOO. A cette valeur correspond, dans la secoiule
table (colonne 6 , ligne 5), <f = 0°"",9: on tire ensuite de la table du j!f 170: R = 833.0,9 — 700
5". Exemple. Un câble de 42 fils doit transmettre un travail île 30 chevaux, avec une vitesse de 100 tours par minute. Si on sup/iosc «g, — - 6k, s N
on a s = 12 et ^ n' *“ ! pour ce nombre , qui est comjiris entre ceux
des lignes 8 et 9 de la 7*. colonne , la seconde table donne, pour le diamètre du fil, 3 ■» lmn>,4 environ. D'après la formule (160), on a alors, pour le rayon des poulies, R — 1,4.833 = 1166""°; on peut donc prendre R = 120(7°'", en nombre rond.
Flèches des deux brins d'un câble dans une transmission horizontale. Table relative A ces flèches.
Pour que, dans les deux brins d’un câble de transmission, les tensions T et t aient des valeurs convenables (ni trop petites, car le câble plisserait constamment, ui trop grandes, car les frottements se trouveraient augmentés), la flèche que l'on donne il chacun des deux brins, à l’état de repos, doit avoir une grandeur déterminée; il est également important de connaître les flèches qui se produisent pendant le mouvement, pour pouvoir évaluer l’espace à laisser disponible pour le passage de la transmission. La flèche d’un câble dépend de la tension des fils.
Désignons par
A l’écartement des poulies d’une transmission horizontale, évalué en mètres.
h la flèche du câble , également évaluée en mètres (A, pour le brin menant, pour le briu mené, h0 à l’état de repos).
© la tension par millimètre carré dans ces fils (©, pour le brin conducteur, ©2 pour le brin conduit, ©„ à l’état de repos).
KI-fcciIEH I>KS CAItliKS I>E TRANSMISSION.
Pour un câble métallique, d’un nombre quelconque de (ils, on a les relations:
A ~ °>3535 (lfi0 A ~ V(lw AÏ - J) • ' ' <161>
et
C’est au moyen de ces formules qu’a été calculée la table suivante. Comme première, approximation, on peut poser simplement:
Fig. 127.
Pour pouvoir se servir de la table, on doit commencer
par former, au moyen des quantités données, le quotient ~
de l’écartement des poulies et de la tension développée dans les fils, puis on cherche, dans la table, le nombre qui s’en rapproche le plus; on en déduit alors la valeur de qui sert elle -
même à calculer la hauteur de la flèche h. La tension ©„ du câble à l’état de repos n’est pas la moyenne arithmétique de 3>, et et on peut, par un moyen d'ailleurs assez compliqué, la déterminer d’après la longueur des deux brins. La valeur dont on a besoin est la flèche 7/„ des deux brins en repos et on a approximativement :
TABLE RELATIVE AUX FLÈCHES DES CABLES
Table relative aux flèches des câbles.
; o,oi6
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Cette expression donne pour h0 une valeur qui est un peu trop forte, mais qui se rapproche d’autant plus de la valeur véritable que les tensions ©, et sont plus faibles. L’erreur se trouve encore diminuée, lorsqu’on remplace les valeurs exactes de A, et h , par celles que fournit la formule (163).
lie brin conducteur n’occupe pas nécessairement la position la plus élevée, comme on l’a supposé dans la fig. 427; il peut aussi être placé à la partie inférieure, comme dans la lig. 428, où l’espace, exigé par la flèche du câble, se trouve notablement
Kig. 428.
réduit par rapport à celui de l’autre figure. Les deux brins ne se coupent pas, tant qu'on a ht- — A, <2 JJ. Dans les installations, on place généralement, au point le plus bas de la courbe du câble, une échelle graduée, qui permet d’observer à chaque instant l’état de tension de ce câble; la graduation de cette échelle peut d’ailleurs être faite de manière à donner directement, par une simple lecture, la tension ©.
1” Exemjde. Dans le cinquième exemple du $ 171, l'écartement A des poulies est supjiosé de 110 " et on prend ©, ~ 6k; quelles sont les flèches
(les brins du câble Y (a) Pour le brin conducteur, le rapjstrt ^ =* ^
— 18,33 correspond tris - sensiblement , dans la table (colonne 2, lù/ne 18),
à la râleur jj- ■ — 0,02. On en déduit h , — 110.0,02 = 2"", 20. (b) Pour le brin mené, on a, d'après lu formule (154): | = J d, fuir suite, ~
— -J- — 36,67; pour ce rapport la table donne (colonne 4, ligne .9): ^
0,041, d'où on déduit h, = 110.0, (Hî ■- 4m,51. (c) Enfin, d'après la formule ( 1G4 ), la flèche du câble « l'état de repos est h^ — 0/77.4,51 -f- 0/IH2J20 — - 3", 64. Maintenant on a: h, — A, = 4m,51—2"/!0 = 2ri,31 et 2 R = 2.1/10 2m,40 ; cette dernière râleur étant supérieure à la précédente , il en résulte qu'on peut, au besoin, utiliser la disfxtsition de la fig. 428 ( v. le 2" exemple du § 173).
2 * Exemple. Dans le troisième exemple du § 171, lu hauteur disponible au-dessous de la ligne des centres des jxndies est de 3m, quel écartement doit- on adopter pour ces poulies ? En supposant que la disposition de la fig. 428 soit upjdicable , la plus grande valeur admissible pour cet écartement se déduit de la grandeur de la flèche du câble au repos. En faisant
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usage de la formule approximative ( 163 ) et en mou# rappelant que ®, ™- 4,67, A »
nou# aurons d'abord h, — = yj., j , jtuis h, = 2h, ; la formule (164) donne
alors:
yrsHr.ïT
d'où on déduit: A
•I 1,67 = ' lfiü
SS"\S. L’écartement îles poxdies doit donc être, dans ce cas, de 88 ou de 89 mètres. Une autre conclusion qu'on jmit tirer du calcul, c'est que la disposition de la fig. 428 peu t être udoptéc dans ce cas, ainsi que nous l'aidons supposé tout d'abord.
Transmission par câble à tension renforcée.
Pour un grand écartement des poulies de transmission, les valeurs des flèches, fournies par les calculs précédents, peuvent être assez considérables pour qu’il devienne indispensable, soit de donner aux massifs des supjmrts une grande élévation, soit d’établir dans le sol un fossé d’une certaine profondeur, lorsqu’on veut se dispenser de faire reposer le râble sur des rouleaux intermédiaires (v. plus luis § 179). Dans un assez grand nombre de cas, on peut arriver an même résultat par un procédé beaucoup plus simple et qui consiste à donner au câble une tension plus considérable que celle qui serait strictement nécessaire pour empêcher le glissement, eu ayant soin d’ailleurs de prendre un diamètre de câble suffisant pour tenir compte de cet excès de tension. Cet artifice si simple peut s’employer d’autant plus facilement qu’il s’agit de transmettre des forces moins considérables et que, par suite, le diamètre du câble est plus faible. Il suffit d’ailleurs d’examiner, avec quelque attention, les règles que nous allons donner pour reconnaître que l’emploi rationnel de ce procédé ne présente, eu réalité, aucune difficulté.
Une transmission par câble, établie dans ces conditions, constitue, par rapport à la transmission ordinaire par câble, ce qu’on petit appeler tinc transmission à tension renforcée; on peut la distinguer de la première eu affectant du signe s les forces et les dimensions qui s’y rapportent (T,, t ,, <B,, ô, au lieu de T, t, ©, d). Cela |>osé, la tension T, dans le mode ordinaire de transmission, doit simplement ne pas être inférieure à 2 7’; dans le uotiveau procédé, la tension doit être augmentée dans un certain rapport que nous désignerons par m et nous aurons [v. les formules (131)]:
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Lu tension s», , dans les (ils du brin conducteur, ne doit pus changer; mais, dans les fils du brin conduit, la tension n'est
plus égale il et on doit poser:
St. - S, (ICC).
Le diamètre ô, du fil se déduit du diamètre d, donné pur l’une des formules de (155) à (157), au moyen de la relation:
•Si, au contraire, d a été calculé par l’une des formules (159) ou (101), il faut prendre:
ô. — dy'w (168).
«"ils
* _ tf r
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C’est au moyen des relations précédentes qu’ont été calculés les nombres de la table ci-dessus. Il importe de remarquer que, dans les câbles â tension renforcée, les fils ne se trouvent pas soumis à des efforts pins considérables que dans les câbles ordinaires, puisque leur diamètre est déterminé en tenant compte de l’excès de tension. Eu d'autres termes, le câble est plus lourd que dans le cas normal et, en raison de la plus grande section qu’il présente, il doit être plus fortement tendu, ce qui a pour conséquence de réduire dans une certaine proportion la hauteur de la flèche du brin mené.
1mr Exemple. Le brin mené, dans le l’r exemple du §172, avait une flèche h , égale à 4", 5, et le diamètre du fil J était de lmm,4. Cette dimension doit être augmentée , si on mit obtenir une diminution de la râleur de h,, en faisant usage (V un câble à tension renforcée. Si on prend m - - 2, la table donne (colonne 4, ligne 5): 2>„ ■*» 0,7.~> =■ 0,7 à- 6 ■ — 4
et, par suite, ^ -, — 24,44; à ce nombre correspond, dans la table
du § 172, h, — 0,027 • I/O — 2", 07. lui tension de flexion s conservant la
râleur quelle avait primitivement, le quotient ^ )( ne change pas et, par
suite, J peut être déterminé par In formule ( 1.79). La table précédente donne alors (colonne G, ligne 5): it, =» 1£6 ,1 «= 1^.1 >1,4 *= lmm,7G, soit 1»",8.
Lorsque, dans le calcul du diamètre d pour un câble ordinaire à 38 fils, on arrive à une valeur très -faible, le câble lui même peut se trouver avoir un diamètre tellement petit que son exécution entraîne une dépense presque aussi considérable que '
celle d’un câble d’un plus graud diamètre. Dans les cas de ce genre, on ne saurait donc trop recommander l’emploi d’une transmission par câble à tension renforcée, qui présente l’avantage de réduire la flèche du bras mené, sans augmenter la dé|iense d’une manière appréciable. En partant de là, ou peut poser comme règle de n’employer jamais de fil d’un diamètre inférieur à 1””, de telle sorte que le minimum de diamètre des câbles soit de 8”“. L’adoption de cette limite a pour résultat de simplifier, dans une certaine mesure, la fabrication des transmissions |»ar câbles.
2* Exemple. Pour nue transmission par câble , on donne: N — ocU,5f
« — 100, A = rSO", Si on suppose d'abord = 10, s — 8, on a: —
ms pj j’fjQ ■=- 0,044, ce qui, pour i — .16 (2” table, § 171), donne, pemr le diamètre du fil, i f — Omm,G. On a, en outre: g* ~ JS, —36
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et, par mite (e. la table du § 173), h, = 0,0198-180 = 3m, 56, 1^=0,04-180 = 7m,3, h-i — ft, — 7,30 — 3,56 = 3“*, 64. Maie , comme en même temps II = 1250-0, G = 750°'m, il en résulte que h, A, est plus grand que 2 R; dans ce cas , on ne jxnirrait pas placer le brin coiuluit à la partie supérieure et les a:ees des jmulies devraient , par suite, être établis, au-dessus du sol, à toic luiutcur au moins égale à R -)- 1^ = 0,75 -(- 7 fi = 7m,95. Admettons maintenant qu'on donne au câble un diamètre de 8™" au lieu de 8x0,6 = 4“l",8, c'est-à-dire qu'on prenne lmm pour le diamètre des fils. On a alors d, =
Qg = 1,07 d, et , d'après la taljle précédente (ligne 18, colonne G et 4),
= 0,89 •©,= 0,89-10 =8,9; par conséquent ^ ^ = 20)32 et
h,, «= 0,0228-180 = 4mfil, fr,, — h, = 4 ft 1—3, 56 = Om,45; comme d'ailleurs R — 1250 -d, = 1250 et 2 R = 2"' fi, Vinégcdité h,,— h, <.2 R est ici satisfaite et on petit placer le brin mené <i la partie supérieure. Le maximum de flèche correspond , dans ce cas, à Tétai de repos, pour lequel on a, d'après la formule (164): K,, = 3m,88: la hauteur à laquelle doivent être établis les axes des poulies, au-dessus du sol, est alors h„ -f ■ R = 3,88 ■+■ 1)35 = 5m,13, c'est-à-dire inférieure de 2U',82 à celle qui était nécessaire dans la première hypothèse.
Transmission par câble inclinée.
De toutes les dispositions qu’on peut employer dans les transmissions par câbles , celle qui a pris le plus grand développement correspond an cas où les axes des deux poulies sont placés à des niveaux différents et constitue , par suite , ce qu’on appelle la transmission inclinée. Nous allons donner ici les règles applicables à l’établissement de cette disposition. Dans le câble B CD, iig. 4L' 9, qui fait partie d’une transmission inclinée, le sommet C de la courbe de l’axe du câble ne tombe pas au milieu
Fig. 420.
de la distance comprise entre les verticales des points de suspension et les flèches sont nécessairement différentes de celles d’un câble appartenant à une transmission horizontale. Toutefois,
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ces flèches et les abscisses du sommet peuvent sc déterminer facilement, comme nous allons l’indiquer, en fonction des éléments d’une transmission horizontale, ayant le même écartement de poulies et présentant très - sensiblement le même degré de tension.
Soient:
h et A la flèche du câble et l’écartement des poulies d’une transmission horizontale,
S la tension correspondant an point de suspension du brin considéré,
h' et h" la plus petite flèche et la plus grande (FC et E C) dans une transmission inclinée, pour laquelle la distance des poulies, mesurée horizontalement, est égale à A, a et a" les distances CBt et CD, du sommet de la courbe aux verticales des points de suspension,
©' et S" les tensions (en B et /)) aux points de suspension inférieur et supérieur,
Il la différence de niveau (EF) de ces points de suspension. On commence par déterminer, au moyen des règles indiquées précédemment, les valeurs h et S et on a alors:
r~< — 11— Il _ ,
a = S - , to +
h"— h II
-ÏÏT’ 6 114
Dans certains cas, la valeur de a peut être négative; le sommet de la courbe du câble prolongée se trouve alors an delà de la poulie située au niveau le plus bas. La tension de flexion s et, par suite, le diamètre des poulies se déterminent, quand on a calculé la tension S", qui le plus souvent est très -peu différente de 6. lia différence entre ces deux valeurs ne devient, en réalité , importante que dans le cas où plusieurs transmissions inclinées se succèdent sur le même câble ascendant. I^a différence entre la tension du point de suspension le plus bas et celle du point le plus haut se trouve ensuite exprimée par le rapport de la différence de niveau de ces deux points à 114".
Exemple. One transmission par câble, dont les données sont celles du 5* exemple du §171 et du § 173, a ses poulies établies à des hauteurs différentes; en supposant la différence de niveau égale à 5m, on demande les valeurs des flèches et les positions des sommets île la courbe du crible Y
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(a) Pour le brin menant, on a: €s, = (1, h , = 2"'/i0, H = 5m,’yA — 110 ■»; en partant de la poulie la plus rapprochée du sol. les formules
(169) donnent: A', = 2/1 (t + jg -gO,) <j “ 2J91 — 2,5 = 0m,41, h", =
(b) Pour le brin mené, = .ï. A, =» 4m,51 rf, par
A', -= 4rî7 (i + ye y^y.) — y =4/16— 2,50=2" J6, h"t=5+2J6=7mJ6.
( c ) Enfin, pour le câble à l'état de repos, — 0,67 ■ 4,5 -f- 0£& ■ 2$ *» 3™, 64 , par conséquent . h*a — 3,64 ( / -f ~ YÙ 3 64*' — 1? = ^,07 — 2,30 —
lm,43, A”„ = 5 + 1,43 — 6m,43 ; a'„ = “°(j— ; y =55.0, 657=36-, 14,
Les tensions dans le brin eomlucteur sont les suivantes: =6 —
~y’47 =- 6-0,007 = 5/193, ®", ^ 6-f '',4 \~[t 2,2 6 -|- 0,ft2S = 6,02H ;
ces deux derniers nombres diffèrent assez ]>eu de 6 pour qu'on puisse négliger cette différence. Même jsmr trois renvois successifs, offrant chacun la même grandeur que le câble précédent, on pourrait ne pas tenir compte de la variation de tension.
Les hauteurs, que fournit le calcul, pour les flèches d’une transmission inclinée, doivent être, autant que possible, reportées dans le tracé, à une échelle triple ou quintuple de celle des lignes horizontales; on trace ensuite la courbe du câble comme un arc de parabole (v. le paragraphe suivant) et on vérifie si la disposition du terrain se prête à l’installation de la courbe obtenue. S’il n'en est pas ainsi , on doit recommencer le calcul, en adoptant de nouvelles valeurs pour la tension, jusqu’à ec qu’on arrive à une courbe satisfaisant aux conditions d’emplacement. Avec quelque habitude, on arrive rapidement à déterminer, par un simple coup d’œil, les quantités à admettre, de sorte qu’eu réalité ce procédé ne présente aucune difficulté.
Tracé des courbes de câble».
Le tracé d’une courbe de câble s’effectue, avec une approximation très - satisfaisante , en assimilant cette courbe à un are de parabole ordinaire. Après avoir déterminé, fig. 430, le sommet C d’un brin B CI) (v. le § précédent), on partage en deux parties égales, aux points C, et Ct, les deux segments B J’, et DtC de
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la distance horizontale B, Z), , tangente à la courbe à son sommet, et, par les points Ct et <7„ on mène les lignes B C\ et D Ci}
Fig. 430.
qui donnent les directions du brin aux deux points où il quitte les poulies. On partage ensuite les longueurs G C, et C, B en un môme nombre de parties égales aux points 1, 2, 3... et I, II, III...; en joignant 1 II, 2 II, 3 III etc., on obtient une série de lignes enveloppes tangentes à la parabole cherchée. En opérant de même pour CCtD, on détermine l’autre partie de la courbe du câble. Lorsque le sommet C tombe eu dehors des poulies, du côté de celle qui est au niveau le plus bas, une partie de la parabole dans le voisinage de ce sommet, ne se trouve pas utilisée, mais la construction ne sc trouve en rien modifiée.
Transmission par câble pour un faible écartement de poulies.
Lorsque l’écartement des poulies d’une transmission par câble est peu considérable, il convient de s’attacher avant tout à ce que les flèches aient nue assez grande valeur, afin que le câble s’enroule convenablement et qu’on puisse le raccourcir, sans avoir â redouter le danger d’augmenter notablement la tension. Ou adopte alors, pour S,, une valeur très -faible et on s’arrange de manière à obtenir, pour la flèche, une valeur déterminée; puis, au moyen de la formule (161) et de la table qu’on en a déduite, on obtient S, ; i et B se calculent ensuite, comme nous l’avons indiqué précédemment Pour une résistance tangentielic d’assez faible importance et un petit écartement de poulies, la transmission par câble peut encore être réalisée dans des conditions assez satisfaisantes.
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Exemple. Un câble doit transmettre, à une distance de 30 mètres, un trarail de G chevaux, avec une vitesse de rotation de ISO tours pir minute;
de plus, le brin menant doit présenter une llèclie de i“. Un a alors \ —
0,05, relieur ?>«, d'apres le § 173, corresjioiul « ~ 14,71, d'où on déduit,
pour la tension, i5, 44 71 ~ 0,45. Afin de juturoir déterminer 5 au
18k, on a: s — 17,55, ce qui donne:
moyen de la table du § 171, il est nécessaire île connaître la valeur de s; eu admettant, comme précédemment , que la somme * -|- @, doit être égale à
s AT 17, 55 ■ (i ®, « “ 0,45-150 “ 150 ! t,re alors de la seconde table du tj 171 (col. 7, ligue 11): <T 3mm pour i — 3G.
D'après la formule (ICO), on doit prendre: K = 3 - — 1110mm environ;
ces deux dernières dimensions de X et de K sont admissibles. Si on voulait que d — 8 if fût égal à 13 **m, c'est -à -dire que il fût réduit à lmm,5, il suffirait île donner à R une valeur plus consülérable ; ilatis ce cas, la table du § 171
(colonne 7, lignes S et 9) fournirait - n — 0.7 1S et, par suite, s =•
0,718 toi — 0,7 18 ■ 0,45-35 = 8,08 ; en portant crfic ilernüre valeur et
celle de ét dans la formule (1G0), on trouve: R -- ^ — 185Gmm. Il
peut se faire que, dans le cas dont il s'agit, îles peulics d'un aussi grand rayon ne puissent pis s'établir convenablement et que , par conséquent, on soit obligé, de recourir aux valeurs que nous arons précédemment trouvées et qui fournissent des poulies d'un diamètre convenable, ainsi que 1 les flèches suffisamment grandes. Pour ta transmission de forces considérables , on n'obtient de bons résultats qu'à la condition , d'ailleurs facile à réaliser, de donner aux poidies une vitesse de rotation convenable. Les limites auxquelles on doit avoir égard, dans ce cas, se trourent indiquées <Y la fin du paragraphe suivant.
Couronne ou junte d‘u»c poulie de câble.
An début les jantes des poulies de câbles étaient en bois, recouvert d’une garniture de cuir; mais la pratique n’a pas tardé à démontrer que les couronnes métalliques étaient bien préférables, et aujourd’hui ce sont ccs dernières qn’on emploie, presque exclusivement , dans toutes les installations qui doivent être de longue durée. Les fig. 431 et 432 représentent deux couronnes en fonte, l’une simple, l’autre double. Les faces de la rainure de la pre- * mière sont inclinées, toutes les deux, de 30° sur le plan moyen de la poulie. Dans la couronne double, une semblable inclinaison entraînerait un poids trop considérable pour la saillie du milieu;
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aussi convient -il de donner aux faces de cette saillie une inclinaison moindre qu’aux deux autres; dans la figure 132 (qui cor-
respond à une poulie de grandes dimensions), cette inclinaison n’est, en réalité, que de 15°. Tous les nombres proportionnels, indiqués sur les deux figures, sont rapportés au diamètre d du câble. Comme on emploie très - rarement des câbles d'un diamètre inférieur à 10 il en résulte que généralement la valeur d •=- 10““ peut être considérée comme la limite inférieure du module de construction des poulies. Le fond de chaque rainure se termine par une entaille en queue d’hironde, destinée à recevoir une garniture, qui se compose, soit d’une bande de gutta-percha (fig. 431), fortement tassée, soit d’une série de petites douves en bois de saule, qu’on introduit successivement dans l’entaille par une ouverture latérale ménagée sur le pourtour de la couronne et qu’on bouche après coup, au moyen d’une pièce rapportée ; la fig. 432 présente deux ouvertures de ce genre et les pièces qui les ferment sont réunies par des boulons. Pour les câbles d’un très -grand poids, on est revenu, dans ces derniers temps, A l’emploi de la garniture en cuir; on utilise très -avantageusement, dans ce but, les vieilles courroies grasses, qu’on découpe en lanières et qu’on introduit dans l’entaille parallèlement * à son plan moyen. Le professeur Fink a employé avec succès une garniture composée de ficelle, qu’on enroule sur le fond de
Fig. 431.
Fig. 432.
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l’entaille et qui, par la compression, ne tarde pas à former une masse très - résistante. La garniture en liège est d’un prix très modéré, mais elle n’a pas été suffisamment expérimentée pour les transmissions par câbles, exposées à des glissements. Lorsqu’on fait usage de ficelle, la profondeur de l’entaille, au-dessousdu câble, peut être plus faible que ne l’indiquent les nombres inscrits sur les figures précédentes. Dans les trois premiers modes de garnitures (gu tta - percha , l»is et cuir), le profil de la rainure proprement dite , dans laquelle se place le câble , peut être tourné , après l’introduction de la garniture. Les poulies de 4 à 5“ de diamètre sont ordinairement fondues en deux pièces (disposition qui déjà se trouve motivée par la question de transport sur les chemins de fer); des saillies transversales, ménagées sur la couronne et le moyeu permettent de réunir les deux moitiés de la poulie par des boulons.
. Pour que la force, centrifuge ne devienne pas une cause de danger sérieux pour la jante, il convient de ne pas dépasser 30 à 32 ", pour la vitesse à la circonférence , ainsi que d’ailleurs nous l’avons déjà fait remarquer an § 170. La vitesse de 28'“, qu’on adopte souvent aujourd’hui pour les câbles, paraît n’entraîner aucun inconvénient.
Bras et moyen d’une poulie de câble.
Pour les poulies de câbles, le corps est ordinairement en fonte, comme la couronne; toutefois, dans les poulies - supports on rencontre aussi des bras en fer forgé , encastrés dans la tonte du moyeu et de la couronne (v. fig. 446). Dans les deux cas, le nombre 21 des bras de la poulie est donné par la relation:
a - 4 + ïü5 <172>
Les bras en fonte sont à section en croix ou ovale; dans les deux cas, la hauteur h de cette section, dans le plan moyen de la poulie, a pour expression:
h - id + ~ * (173).
Dans la section en croix, l’épaisseur de la nervure principale e ■= ^ et celle des nervures secondaires e — */, e. Pour
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la section ovale, la largeur est, en chaque [wint, la moitié de la hauteur, comme dans les poulies à courroies, l’rès de la couronne, cette hauteur n’est plus que les deux tiers de sa videur mesurée près du moyeu.
Les bras à section en croix sont droits et généralement au nombre de huit, fig. 433, tandis que ceux à section ovale sont courbés, soit une seule fois (d'après les règles du § 165), soit deux fois, comme dans la lig. 434.
Pour arriver, dans ee second cas, à déterminer une courbure convenable, on commence par décrire un cercle avec le Ji
rayon OA = puis on porte sur ee cercle des longueurs A 11,
BC, etc. correspondant à la division des bras; on trace alors l’arc OE représentant la courbure d’une partie du bras, exactement comme on l’a fait dans le § 165 pour le bras à une seule courbure. Par le centre de courbure C de cet arc (qui pour
Fig. 433. Fig. 434.
8 bras se trouve précisément sur la circonférence ABC), on mène la ligne CED et, en prenant ED — EC, on obtient le second rayon de courbure correspondant à la partie EF du bras. Pour tracer ensuite les courbes limites du profil du bras, il suffit de suivre la méthode indiquée au § 165, en remarquant que les centres des cercles, qui forment ces courbes limites, se trouvent sur CD.
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Lorsipi’on tait usage de bras droits, il convient de fondre le moyeu, en ménageant des rainures, qu’on garnit ensuite avec des cales, lesquelles se trouvent solidement maintenues par deux anneaux en fer, rapportes à chaud, de manière à produire un serrage énergique. Les dimensions du moyeu se déterminent de la même manière «pie pour les poulies à courroies (v. § 106).
Kxemple. Dan» une transmission jxir ciiblc, cm a à établir une poulie en fonte, de 1250““" de rayon, supportée pur un arbre de 120mm de diamètre et destinée à recevoir un câble de 12'“™. D'après U i formule
(172) , le nombre de bras de cette poulie sera égul ci 4 -(- tj — 6,0,
ou 7 et, d'après (173), on devra prendre, jnmr la hauteur de chaque bras à
l'origine: h — 4- 12 -J- ^ — tN -f 45 — 93m’“. La formule (150) donne,
pour l'épaisseur île la jmrui du moyeu: ce = 10 4- g + — 10 20
-f- 25 = 55mm; quant ci sa longueur L, elle doit être au moins égale ci 2,5-55, soit 140
Pour les transmissions très -importantes, il est prudent d’avoir un câble «le réserve, c’est-à-dire de répartir la force sur «leux câbles, d’une force suffisante pour qu’un seul puisse transmettre toute la force. C’est ce qu’on a fait dans l’installation d’une transmission par câbles «le 600 chevaux à Schafhouse, dont il sera question plus loin. Dans cette installation, les deux poulies sont disposées sur l’arbre moteur, comme le représente la lig. 435. Ces «leux poulies, «pii sont folles sur cet arbre,
Fig. 435.
sont reliées, d’une manière invariable, avec les deux roues dentées B et D, qui engrènent avec les roues intermédiaires A et C\
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ces deux dernières roues sont elles - mêmes folles sur deux tourillons, reliés invariablement à l’arbre moteur. En vertu de cette disposition, lorsque le mouvement commence à se produire, les poulies arrivent à prendre des positions telles que les forces transmises par les deux câbles aient toutes les deux la même valeur. Si l’un des câbles vient à se rompre, la poulie correspondante devenue libre se met à tourner en arrière; dans ce cas la mise en marche des roues d’engrenages qe produit d’elle même, l’our que , dans ce mouvement à vide , la poulie devenue folle ne puisse pas prendre une vitesse dangereure, l’installation de îàchal’house comprend un frein puissant, qui permet d’arrêter presque instantanément les turbines, qui fournissent la force. Il y aurait peut être lieu de remplacer les roues intermédiaires A et C par de simples secteurs, comme nous l’avons indique sur la droite de la ligure; aussitôt que se produirait la rupture d’un câble, ces secteurs se mettraient en mouvement et comme ils pourraient être facilement disposés de manière à passer de la position de mouvement à la position de repos, on comprend qu’il y aurait là un moyen de prévenir tout danger pour la transmission.
Poulies supports et poulies intermédiaires.
Lorsque les deux poulies d’une transmission sont trèséloignées l’une de l'autre et qu’elles sont à une hauteur trop faible au-dessus du sol, il est indispensable de soutenir le câble par d’autres poulies. Dans certains cas, il peut être sufiisant de soutenir en un seul point le brin mené, tandis que le brin menant reste complètement libre, comme l'indique la fig. 436; lorsqu’il
est nécessaire d’employer plusieurs poulies -supports, le brin conducteur en a généralement une de moins que le brin conduit, fig- 437; dans d’autres cas, au contraire, le nombre de ces poulies est le même pour les deux brins; mais alors il convient de placer les poulies des deux brins, les unes au-dessous des
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autres, au lieu de les juxtaposer, comme op l’a essayé plusieurs fois; dans cette dernière disposition, en effet, le câble éprouve une usure très- rapide, par suite des frottements sur les bords des poulies et, de plus, il est exposé à tomber très -facilement Dans la disposition de la fig. 438, afin de gagner le plus pos-
Fig. 437.
sible sur la hauteur , les poulies - supports du brin menant se trouvent au-dessous de celles du brin mené.
Dans la plupart des cas, lorsqu’elle conduit à trop multiplier le nombre des points d’appui, cette disposition peut être remplacée avec avantage par l’emploi d’une série de transmissions successives (Ziegler), fig. 433. Les poulies -supports des figures
Fig. 439.
précédentes sont alors remplacées par des poulies intermédiaires à double rainure, qu’on dispose, autant que possible, à la même distance les unes des autres (1); de cette manière, en effet, un
(1) Ainsi que l'a Tait Ziegler, dans sa belle installation d'Oberursel à Francfort -sur- le -Hein, où il est parvenu à transmettre, avec un plein succès, un travail de 100 chevaux à une distance de 984 mètres.
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câble en réserve peut servir à remplacer un quelconque des câbles de la série, qui viendrait à se rompre.
Les divers points, où le câble se trouve supporté, portent le nom de stations de la transmission; celles qui correspondent aux poulies principales de la transmission constituent les stations d’extrémités , tandis que les autres sont les stations intermédiaires. Dans certains cas, â une station de cette dernière espèce, on peut sc trouver obligé de changer la direction du câble; llirn a proposé de réaliser ce changement de direction au moyen d’une poulie horizontale, fig. 440; d’autres ingénieurs, et avec raison, préfèrent employer des roues d’angles, tig. 441.
Fig. 140. Fig. 441.
L’emploi des transmissions par câbles permet encore d’arriver facilement A ce résultat de répartir, entre plusieurs établissements appartenant à îles propriétaires différents, une force mécanique importante, produite en un seul point; il suffit évidemment, pour cela, de faire partir de certaines stations d’autres transmissions par câbles de moindre importance. Les stations de ce genre portent le nom de stations de partage.
Les poulies - supports trouvent encore leur emploi dans 'le cas particulier où les poulies de l’arbre moteur et de l’arbre mené se trouvent placées presque verticalement l’une au-dessus de l’autre. 11 y aurait, eu effet, un inconvénient sérieux à employer un câble incliné, reliant directement les deux poulies A et B, fig. 442 et 443, et il est bien préférable de recourir à l’emploi de poulies -supports TT, disposées de manière à ce qu’une partie TA ou TB de la transmission soit horizontale; il suffit alors de déterminer, au moyen des données précédentes, les tensions qu’il convient de donner aux deux brins de cette partie de la transmission, sans avoir égard à la partie inclinée.
L’emploi des câbles, pour la transmission de forces à de grandes profondeurs, dans les puits de mines, par exemple, en
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est encore à la période de développement; lions pouvons dire toutefois que , d’après les essais faits jusqu’à ce jour, ou en attend de bons résultats (l).
Fig. 442. Fig. 443.
On rencontre un exemple remarquable de ce mode de transmission dans l’installation de Scliaf bouse, où uue force de 600 chevaux environ, due à la vitesse du courant du Rhin (qu’il ne faut pas confondre avec la chute du Rhin), est recueillie par des turbines sur la rive gauche et doit être transmise sur la rive droite, pour être répartie de ce côté entre différentes usines. Cette importante application, qui est due à la société des appareils hydrauliques de Scliaf bouse, est presque entièrement terminée et elle offre, dans scs différents détails d’installation, des renseignements du plus grand intérêt pour les constructeurs (2).
Dimensions des poulies supports.
Les poulies, destinées à'soutenir le brin conducteur, doivent toujours avoir le même diamètre que les poulies de transmission proprement dites. Celles du brin mené, au contraire, dans les transmissions normales, doivent avoir des dimensions plus faibles; le tableau suivant indique les limites au-dessous desquelles il convient de no pas descendre, pour le rayon R0 de ces poulies.
Les nombres de ce tableau ont été calculés au moyen de la formule:
(1) Revue do la société des Ingénieurs Allemands, 1860, I*. 371. Wcrncr, Emploi des transmissions par câbles métalliques pour les puits de mines.
(2) Revue polytechnique Suisse, 1867, P. 1.
414 POULIES SUPPORTS ET POULIES INTERMÉDIAIRES
et ils fournissent des dimensions très - convenables de R^, principalement pour des valeurs assez élevées de <3t. Dans les transmissions à tension renforcée (§ 1 73), la différence entre /?„ et R est assez peu importante pour qu'on puisse prendre, sans inconvénient, li =• R0. Dans les transmissions composées (1751), il n'existe, au point de vue de la grandeur, aucune différence entre les poulies principales des extrémités et les poulies intermédiaires.
Pression snr les axes des poulies supports.
Dans une transmission par câbles, qu'on a eu le soin de calculer sur toute sa longueur, on connaît, pour chaque station, les tensions et (d’après les tracés des courbes des câbles, S 175), Fig. 444. Fig. 445.
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les directions des différents brins à soutenir, c’est-à-dire que, pour une poulie intermédiaire, par exemple, fig. 444, on connaît les grandeurs des forces appliquées T, t, 7\ et /, et leurs directions; on peut déterminer, en outre, au moyen des formules que nous donnons ci -après, le poids approximatif de la poulie, ce qui permet de tracer graphiquement, fig. 445, la résultante Q de ees différentes forces partielles. A cet effet, on trace les lignes AB, JW, CD, DE et EF, respectivement égales et parallèles à T, T ,, t, t, et G. La ligne A F, qui ferme le polygone, représente, en grandeur et en direction, la résultante Q. Les poulies supports offrent ordinairement une construction identique à celle des poulies principales, pour le même diamètre, de câble; en vertu des règles des § 177 et 178, leurs poids se trouvent alors donnés approximativement par les formules suivantes: pour une poulie à une seule rainure:
SM
in\
pour une poulie à deux rainures:
Ht)
Dans cmîs formules R et d sont exprimés en décimètres.
1*T Exemple. Duna le 4 • exemple du § 171 , pour un rayon de poulie R = 760mm, le diamètre dex fil* du câble , supposés au nombre de 36, était de 0B%m}9 , c'est-à-dire que le diamètre du criltle lui -même devait être R 720
8-0,9 — 1 7mm2; ce qui donne j *= 104. Le poidt i de la poulie, dans
le cas d'une rainure unique, est alors: G — 0,072* [(I.j + 13/19-36,4 + 13/9* ■ 7/12)104 + ( 0,33 + 13/19 -0,116 + 13/9*- 0,0072)104* + (0,000 + 13/9-0,0007)104*) — 95* etwirou.
2° Exemple. Pour la transmission de 300 chevaux du second exemple du § 171, on a trouvé 4 = 2P—,2, ce qui, pour un câble de 60 fils, donne:
d = 12/1-2/ =-■ 28—, R = 2200 — et, jxtr suite, j =.79. Le poids
de la poulie, dans Fhypothèse d'une double rainure, est alors, d'après la formule (176): G 0,2S»[(84 + 3,37-66,4 -f 3,37* 13,30)79 + 0,33 + 3,37 0, 1 16 + 3/7* - 0,0072)79* + ( 0,005 + 3/7 ■ 0,0007)79» = 1030».
Four les grandes poulies des transmissions imjHirtantes , le poids, comme le montre le dernier exemple, devient très - con-
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sidérablc; on comprend dès lors qu’on ait cherché à réduire le poids, en modifiant le système de construction des poulies et en adoptant, par exemple, la disposition de la lig. 446, où les liras sont formés par deux tiges inclinées venant se rejoindre sur la couronne; on peut arriver à réduire ainsi d’un quart environ le poids que nous avons trouvé pour la poulie précédente. En .Suède , où la transmission par câbles est déjà sérieusement implantée, on emploie avec succès des poulies formées de tôle de fer (1).
Piliers de stations.
La fig. 446 représente la disposition d’une station pour les poulies intermédiaires d’une transmission composée. Pour supporter les paliers de l’axe d’une poulie de ce genre, ou peut,
(1) V. Annales de la société des Ingénieurs Allemands 1868, P. 691.
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à la rigueur, Établir une charpente en bois, mais il est bien préférable de recourir à un véritable massif en briques ou en pierre , sur lequel se fixent les paliers , lesquels peuvent être des paliers d’une faible hauteur, comme ceux que représente la figure ou, au contraire, des paliers surélevés par l’addition de bâtis, présentant l’iiuc des formes des fig. 348 à 350; cette dernière disposition est surtout avantageuse, lorsque les piliers se trouvent déjà avoir une très -grande hauteur depuis le sol jusqu’aux plaques de fixation de ces bâtis. Ces plaques sont solidement reliées au massif par quatre forts boulons à ancre, qui, après avoir traversé les piliers, pénètrent dans la maçonnerie de fondation. La longueur de l’axe, entre les milieux des tourillons, est généralement égale au rayon 11 de la poulie. Pour les stations à deux poulies, le massif se trouve divisé sur une grande hauteur et l’axe de la poulie supérieure repose sur des paliers à bâtis métalliques. Dans certains cas, les poulies se trouvent établies en porte-à-faux, comme l’indique le tracé pointillé de la figure précédente. Cette disposition est surtout commode pour la mise en place d’un câble neuf. Pour cette dernière opération, l’Ingénieur Ziegler a employé avec avantage un dispositif analogue au monte - courroie d’IIerland; ce dispositif, que représente la fig. 447, se compose d’un fer à cornière, qui se fixe sur la rainure de l’une des poulies,
au moyen de boulons à crochet. Dans la figure de gauche, le câble est à côté de la poulie, tandis que, dans celle de droite, il se trouve reposer dans la rainure de cette poulie.
Bien que, dans tout le cours de ce chapitre, nous ayons constamment supposé que les deux poulies de transmission avaient
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la môme grandeur, il ne s’ensuit pas cependant qn’on ne puisse pas adopter un rapport différent pour ces deux poulies. En réalité, l'inégalité des rayons de ces poulies peut souvent se trouver sérieusement motivée. Dans tous les cas de ce genre, il convient de se borner à déterminer la grandeur de la plus petite des deux poulies et le diamètre correspondant du câble, en ayant soin d’ailleurs de ne pas perdre de vue que, pour obtenir une transmission dans de bonnes conditions, il est surtout essentiel de donner à cette poulie un diamètre suffisant.
XII. Roues dentées
Disposition des roues dentées.
Les axes géométriques de deux roues dentées, qui se commandent mutuellement, peuvent présenter, l’un par rapport à l'autre, quatre positions principales, analogues à celles que nous avons indiquées pour les poulies, § 156; suivant les positions relatives des axes, les roues présentent d’ailleurs îles formes et des dispositions différentes.
Les roues, destinées à des arbres parallèles, reçoivent une forme cylindrique (roues droites); pour des arbres qui se coupent, elles ont une forme conique (roués coniques ou roues d’angle); enfin, pour les arbres qui se croisent, sans se couper, la forme de chaque roue est celle d’un cylindre ou d’un conoïdc (engrenages hyperboloïdes). Les axes des dents des roues peuvent être droits (c’est le cas le plus ordinaire), ou courbés suivant des arcs d’hélices; dans ce dernier cas, la forme de la roue est une de celles que nous avons indiquées précédemment, lorsque la transmission doit s’effectuer, sans modifier la loi du mouvement, les roues doivent présenter (abstraction faite des dents) la forme de solides de révolution autour de leurs axes. Les roues de cette espèce sont les plus simples et ce sont celles dont nous allons nous occuper.
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A. Dentures «les roues droites.
Généralités sur la matière et la forme des dents des roues droites.
Dans les rones droites, ou peut adopter pour les dents uue forme telle que toutes les roues de même pas puissent engrener rigoureusement les unes avec les autres, c’est-à-dire que le rapport des vitesses angulaires de deux quelconques de ees roues soit toujours constant. Les roues qui jouissent de eette propriété peuvent être désignées sous le nom de roues harmoniques. J
Dans cliaque paire de roues engrenant l'mic avec l’autre, on désigne, sous le nom de cercles proportionnels , deux cercles décrits des centres des deux roues, avec des rayons tels qu’à chaque instant la vitesse soit la même à la circonférence. Dans les engrenages droits, les cercle» proportionnels sont tangents et constituent les cercles primitifs ou de dirision. C’est sur ees cercles, en effet, que se compte le pas des dents, c’est-à-dire la distance des plans moyens de deux dents consécutives. Pour les roues droites, à dents également droites, dont nous allons d’abord nous occuper exclusivement, l’axe de chaque dent se trouve être une génératrice du cylindre mené par le cercle de division.
Les «lents des roues droites affectent la forme prismatique; les deux bases d’un prisme de ce genre constituent les extrémités des dents; la partie qui se trouve en dehors du cylindre de division est la tête de la. dent, tandis que l’autre partie en est le pied; la surface qui limite la tête est le sommet de la dent et la surface qui sépare le pied de la dent du corps de la roue en est la base on la racine. Les surfaces, qui relient la base au sommet de la dent, se nomment les /lunes; la forme qu’il convient de donner à ces surfaces a une très- grande importance et constitue spécialement le problème de la denture des roues. L’espace compris entre deux dents consécutives constitue le vide ou le creux des dents.
Dans une roue droite, la longueur I de la dent, fig. 448, est la distance comprise entre la base et le sommet , la largeur b
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est l'écartement «les surfaces extrêmes, et enfin l’épaisseur d, la longueur de l’arc du cercle primitif, compris entre les flaues;
Fig. 448. Ie creux des dents est également repré-
senté par la longueur de l’arc de ce même cercle, compris entre les parties pleines de deux dents consécutives. Comme le creux est légèrement supérieur à l’épaisseur et que la longueur de la tête est, au contraire, inférieure à celle du pied, il en résulte qu’il existe toujours un certain jeu entre les flancs des dents d’une paire de roues, ainsi qu’entre les sommets et les bases des creux.
Dans la construction des roues d’engrenages, on doit s’attacher particulièrement à donner aux dents une forme convenable, pour que l’engrèncmcnt de deux roues s’opère d’une manière satisfaisante. Toutefois, comme une erreur dans la forme des dents offre encore moins d’inconvénients qu’une erreur commise dans la division des cercles, il convient d’effectuer cette dernière opération avec la plus grande exactitude possible. A ce point de vue, on est beaucoup plus sûr des résultats obtenus, lorsqu’on fait usage, pour la construction des roues d’engrenages, de machines à diviser ou de machines à tailler les dents. L’emploi des machines de ce genre tend d’ailleurs à se répandre de plus en plus et ou ne saurait trop s’en féliciter, l'our les tours à fileter, par exemple, on ne devrait jamais employer «pie des roues divisées à la machine ; les imperfections, que comportent nécessairement les roues simplement fondues et non taillées, ne permettent pas d’obtenir une régularité suffisante pour les divers filets de vis. Ces imperfections ont des conséquences plus fâcheuses encore, lorsqu’on se sert du tour pour tailler les dents d’une roue destiuée A engrener avec une vis (v. plus loin § ‘202). Avec les roues à vis sans fin, on se propose généralement d’obtenir une transmission de mouvement d’une grande douceur et sans chocs et ce but peut se trouver très - imparfaitement atteint, si les portions de filets, qui forment les dents d’une roue de ce genre, présentent certaines irrégularités, produites par l’emploi d’un tour à engrenages défectueux. Dans une usine de construction de machines, la forme des dents, qu’il convient d’adopter pour une classe déterminée de roues, ne doit être arrêtée qu’après avoir examiné avec le plus grand soin tontes les circonstances qui peuvent influer
RAYON DU, CERCLE PRIMITIF
sur le choix rtc cette forme. Nous avons cherché à réunir ici les principes qui doivent guider pour cette détermination.
Rayon du cercle primitif.
Dans une roue dont le nombre de dents est 3 et le pas t, le rayon 11 du cercle primitif est donné par la relation :
y = jj« “ 0,15915 3 * • • (177)‘
Le rayon qu’on obtient par cette formule est irrationnel, à cause du nombre n. Pour faciliter son calcul, on peut recourir à la table du paragraphe suivant, qui a été calculée à l’aide de la formule (177). Si l’on veut éviter que 11 ne soit irrationnel, il faut choisir la Valeur du pas île manière à ce qu’elle soit une partie aliquote ou un multiple, non de l'unité de mesure (millimètre), mais bien de rr fois cette unité; ce procédé est en usage dans plusieurs usines de construction, t étant exprimé au moyen de cette nouvelle unité, l’équation précédente fournit pour R une valenr toujours rationnelle:
Exemple. Une roue île 24 tient* a un pas de fi X 4,14 . . . millimétrés; d'après la formule (178), le rayon du cercle de division a pour valeur:
R = g- . 6 = 72mm.
Pour porter sur la circonférence le pas et ses subdivisions, il est commode de se servir d’une échelle de périphérie. Pour obtenir une échelle de ce genre, dans le système métrique, on prend sur une règle prismatique, en bois ou en métal, une longueur de 314 millimètres, qu’on divise en demi -millimètres; sur le côté opposé, on prend la même longueur, qu’on partage en 100 parties, chacune d’elles étant ensuite subdivisée en deux. Les longueurs, qui, sur les deux côtés, portent les mêmes chiffres, se trouvent être dans le rapport de 1 : n.
Cette échelle peut être employée avec avantage pour la rectification des arcs de cercles.
Dans ce qui va suivre, nous emploierons constamment les deux méthodes que nous venons d’indiquer; dans la première, le pas, rapporté à l’échelle ordinaire, est rationnel et, par suite,
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le rayon du cercle ne peut pas l’être, tandis que, dans la seconde, le pas, exprimé en unités de l’échelle de périphérie, est encore rationnel, ainsi que le rayon, ce dernier étant rapporté à l’échelle métrique ordinaire. La table de la page suivante ne doit pas être confondue avec celle de Donkin, calculée au moyen de l'expression j =-- VVfto ’ ‘l11' donne *c ray°n du cercle eireon-
2sitt[~r)
scrit à un polygone régulier de 3 côtés, de longueur t. Ce rayon, surtout pour les faibles valeurs de 3> est différent du rayon R, défini précédemment. Ltt confusion qu’on a faite quelquefois entre ces deux tables a eu pour résultat de donner des roues d’une construction vicieuse.
Table relative au rayon du cercle primitif des dents.
rt
ISO
; is.83
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Premier mtxle d’emploi de la tuble précédente.
Exempte. Quel < luit être le rayon du cercle primitif d'une roue de 63 dente arec un pas de 30mm y l,a colonne 5, liync7, donne: ( ■= 10,03 , par suite, 11= 10,03-1 — 10, 03-30 300mm,9 ou, en nombre rond, 301mxa.
Second mode (Tanploi. On peut encore, A l’aide de la taldc, déterminer le nombre des dents d’une roue, quand on connaît le pas (calculé) et qu'on se donne le rayon du eerele primitif.
Exemple. Quel doit être le nombre de dents d'une roue dont le rayon du cercle primitif est de 1000 pour un jms de 40mm'( On a, dans ce
cas, ^ — -jy =25. Dans la table, on trouee (col. 9. ligne 16) le nombre
24,99 gui s'en rapproche beaucoup et on doit prendre, jute suite, pour la roue, 150 -f- 7 ==■ 157 dents. A la rigueur, le rayon derrait être réduit à 24.99-40 = 999""“. 6 ; mais la différence entre cette dernière valeur et la précédente est tout -à- fait négligeable.
Troisième mode tTcmploi. La table permet encore de déterminer le pas d’une roue, lorsqu’on connaît le rayon R et le nombre de dents.
Exemple. On donne It — 40U et 3 — 54. .1 cette dernière valeur
corresporul dam la table (col. 6, ligne 6) le quotient ^ = 8,59. On doit
, , Il 400
donc prendre: t — # - g — ffjg “ 46"“", 5b.
Pour obtenir les divisions des dents sur la roue, le procédé le pins exact consiste à tracer le cercle, dont le rayon R a été déterminé avec soin, comme nous venons de l’indiquer, et à diviser la circonférence en 3 parties égales.
Problème général du tracé des dents.
Dans un système de deux roues droites, les surfaces des dents qui doivent se commander mutuellement constituent des parties cylindriques, dont les bases sont déterminées par une section faite perpendiculairement aux axes des roues; on peut donc se borner à tracer le profil des dents dans une scetion de ee genre et. , eu particulier, dans l'un des plans qui limitent les dents. Le prohlèmc de la denture à adopter, dans toute sa généralité, revient donc A celui-ci: étant donné le profil d’une dent pour l’une des roues, déterminer celui de la dent de la
TRACÉ DES DENTS
seconde roue, qui doit engrener avec la première, dans l’hypothèse où la transmission du mouvement doit s’cfl'ectuer d’une manière uniforme.
I. Premier procédé (Jieuleaux). Fig. 449. On connaît le profil de dent a S bc et le cercle primitif de la roue O , ainsi que le cercle primitif de la roue Ot ; il s’agit de déterminer le profil de dent a, S... pour cette roue O,. Si la courbe donnée est placée de telle manière que son point d'intersection S avec le cercle primitif se trouve sur la ligne des centres OOi} le point S appartient également au profil cherché. Pour déterminer un second point a, de ce profil, qui, dans le mouvement des roues, doit venir coïncider avec le point « de la première courbe, menons la normale «1 ù cette courbe, prenons l’arc Si' égal à l’arc Si, la ligne ls, égale à la corde Si’ et S s, = 11'; si maintenant, des points S et l', comme centres, avec s, a et 1 a respectivement pour rayons, nous décrivons deux arcs do cercle, le point d’intersection a, de ces ares sera le point cherché. Les points du profil donné, qui, comme le point c, occupent une position telle que leurs normales ne viennent pas rencontrer le cercle correspondant, ne peuvent pas être utilisés avec les cercles primitifs tels qu’ils sont donnés. Pour qu’il en fût autrement, il serait nécessaire de modifier ces cercles (les augmenter dans le cas de la figure). La courbe trouvée peut d’ailleurs présenter des nœuds, des points de rebroussement, en
Fig. 449. _ Fig. 450.
oA
II. Procédé abrégé (Poncelet). Fig. 450. Sur le cercle
primitif T„ on détermine les points s,, qui doivent
venir coïncider, avec les points s, t, u, v... de l’autre cercle T ; si des points s,, t,, «,... etc., comme centres, avec, les longueurs des normales à la courbe donnée, va, ne etc., on décrit des arcs de cercle, il suffit de tracer une courbe continue, tangente à tous ces arcs, pour obtenir le profil cherché. Les points s, t, u, v... doivent être pris suffisamment rapprochés les uns des antres.
Si, dans les deux procédés différents que nous venons d’indiquer, on porte, à partir des points s,, tlf les longueurs des normales va, ne... en sens inverse, on obtient pour la roue O, T, , un profil de dent correspondant h l’hypothèse où la denture est intérieure.
III. Second procédé (Rcidcaux). Fig. 151. On donne, comme ' précédemment, le profil abcSdc et les deux cercles primitifs T et Tt. On mène les normales al, 52, c3...; par les points a, b, c... on décrit, du point O, des arcs de cercle, sur lesquels on prend des points I, II, III..., tels que .SI = al,
jS II = 62, S III = r;i... etc. et on trace la courbe passant par ces points I, II, III, IV, V...; cette courlcc, qu’on désigne sous le nom de ligne d’engrènement, est le lieu géométrique des points
Fig. 451. Fig. 452.
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de contact des dents, c’est-à-dire que le contact a lieu aux points a, b, c... du profil donné, lorsque ces points se trouvent dans les positions 1, II, 111... Si maintenant, du point 0,, ou décrit des arcs de cercle passant par les points J, II, III..., que sur 7, on prenne les arcs Si', S 2', S'A'... égaux aux arcs «Si, S2, Sa... et qu’on fasse, en outre, l'a, — la, 2 b, ‘-■2b, :i' c, = 3e... , la courbe continue a, h , c,..., qu’on obtient en réunissant les points o, , b, , c, . . . ainsi déterminés , représente le profil cherché. Ce procédé, qui est plus simple que celui du n°. I, est au moins aussi exact et il a, de plus, l’avantage de donner la ligne d’engrènemeut (v. le paragraphe suivant).
Profil théorique de la partie inférieure des dents. Fig. 452. Il arrive souvent que , pour donner au pied de la dent une résistance suffisante, on est obligé de le renforcer de chaque côté par un congé, qui vient occuper une partie du vide; il est bien évident d’ailleurs que ce congé doit être disposé de manière à se trouver en dehors du chemin décrit par l’arête de la dent de la seconde roue et qui peut se déterminer de la manière suivante. Soient a S b et a, S b, les profils des dents des roues T et 1\, a, a0 le prolongement du profil du pied de la sceonde dent, IiS’II la ligne d’engrènement, limitée par les cercles de tête K et K,. A partir du point S, prenons, sur les cercles T et Tu des longueurs d’arcs, respectivement égales, Si, 12, 2 3... Si', l'2', 2' 3'. .. et, avec des ouvertures de compas, successivement égales aux droites Sa, la, 2a, 3a... décrivons, des points l', 2’, 3'..., des arcs de cercle, l’enveloppe a a, g de ces cercles déterminera ce qu’on appelle le profil théorique de la hase de la dent, auquel on substitue, en réalité, le profil qui lui est
tangent en S et qui vient se raccorder avec le cercle limite F,. Le profil théorique est une courbe eyeloïdale allongée ou raccourcie (v. § 190); dans la figure, où le cercle T se rédnit à une ligne droite (crémaillère), ectte courbe est une portion de développante (v. tj 195).
§ 1HX.
De l'cngrèncmcnt des dents.
Le troisième des procédés (pie nous vcnoi.s d’indiquer permet de déterminer, non seulement le profil des dents, mais encore la ligne d engrénement de deux roues qui se commandent nmtuelle-
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inent; pour compléter cette question de la denture, nous devons ajouter ici quelques observations assez importantes.
Iji lijrne d’engrènement ] tasse par le point d’intersection du profil de chaque dent avec le cercle primitif et elle rencontre ce profil à angle droit, c’est-à-dire que la tangente NN à cette ligne est normale, en S, au profil de la dent. A chaque point de la ligne d’engrènement correspond un contact de dents et, par suite, nu point de contact sur chacun des cercles primitifs; ainsi, par exemple, au point II de cette ligne , correspondent les points 2 et 2' sur T et Ti. La longueur de l’are du cercle primitif, compris entre le point de rencontre de ce cercle avec la ligne d’engrènement et le point de contact sur ce même cercle, correspondant à un point quelconque de cette ligne, se nomme le cercle de roulement pour le point d’engrènement considéré. Ainsi, S 2 et S 2’ représentent respectivement, sur les cercles T et 7’,, les arcs de roulement correspondant au point d’engrènoment 11.
La somme des arcs de roulement, pour les points d’engrènement les plus éloignés (lS -j- Sb ou VS 4- S b"), constitue ce qu’on appelle l’arc d’engrènement; sa longueur, exprimée en nombre de pas, représente la durée de l’engrèncmcnt des dents considérées, qu’il est facile ici de déterminer graphiquement. Cette durée dépend de la longueur de la partie utilisée de la ligne d’engrènement. Comme la longueur du pied de la dent doit être augmentée par suite de l’addition d’un congé et de la nécessité de donner un passage suffisant à la tête de la dent de l’antre roue, il en résulte (pie, dans les roues ordinaires, cette partie utilisée (V- 1 j se trouve limitée par les cercles de tête K et K,.
Dans une roue, à un profil de dent donné, sur un cercle primitif connu, correspond une seule ligne d’engrônement et, réciproquement, pour une ligne d’engrènement donnée, il n’existe qu’un seul profil de dent satisfaisant. Ce profil 11e peut d’ailleurs se déterminer, à l’aide de l’autre ligne, que dans le cas oà l’on connaît les arcs de roulement, correspondant aux différents points de cette ligne; lorsqu’il en est ainsi, le profil de la dent peut se tracer facilement et le problème se réduit alors à celui que nous avons résolu, à l’aide du procédé indiqué à la fin du paragraphe précédent.
Dans les profils qui appartiennent an genre cycloïdal, l’arc de roulement est précisément égal à la longueur de l’cngrène-
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ment; les dents de cette espèce présentent donc nnc simplicité toute spéciale, au point de vue de leurs propriétés géométriques.
Dans les roues dentées, qui sc commandent convenablement, les lignes d’engrènement sont congruentes et les arcs de roulement pour les points homologues do ces lignes sont d’égale longueur. En satisfaisant à cette condition, on peut construire un nombre indéterminé de roues, destinées à engrèner avec nnc roue donnée.
I-æs roues de ce genre sont ce que nous avons appelé des roues harmoniques (v. § 184), lorsque la ligne commune d'engrènement a une forme telle qu’elle soit divisée en deux parties congruentes, non seulement par le cercle primitif, mais encore par le rayon de son point d’intersection avec ce cercle.
Dans toutes les roues harmoniques, engrènant avec une crémaillère, les deux parties du profil, au-dessus et au-dessous du cercle primitif, sont congruentes.
Si, par le point d’intersection de la ligne d’engrèuement avec le cercle primitif, on mène un rayon aboutissant à un autre point quelconque de cette ligne (SI, par ex. fig. 151), ce rayon donne la direction et le point d’application de la pression exercée sur la dent, pour le point d’engrènement considéré. Pour que cette pression, qui tend à écarter les axes des deux roues, ne soit pas trop considérable, il convient que sa direction ne fasse pas un angle trop faible avec la ligne «les centres.
Courbes décrites par un point d'un cercle roulant.
Les courbes, décrites par le roulement d’un cercle, sont celles qui se prêtent le mieux aux tracés des dents des roues harmoniques ou, plus particulièrement, aux tracés de dents, pour lesquels on tient à déterminer d’avance les propriétés géométriques. Lorsqu’un cercle roule sur un autre cercle, sans glisser, chaque point d’un rayon de ce cercle décrit une courbe qu’on désigne sous les noms de eycloïdo, simple, allongée ou raccourcie, suivant que le point décrivant se trouve sur la circonférence même du cercle roulant, sur le prolongement du rayon ou à l’intérieur.
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Le cercle fixe est le cercle directeur de la courbe et nous désignerons son rayon par R\ le cercle mobile, de rayon r, est le cercle générateur ou de roulement. Dans le cas où l’un des deux cercles est intérieur à l'autre, son rayon conserve le signe +, tandis qu’on affecte le second du signe — ; avec cette convention, on peut diviser en cinq classes distinctes les courbes obtenues par les différentes combinaisons de 7f et r, ainsi que de leurs signes.
Cercle
directeur.
Cercle de roulement.
Courbes correspondantes.
Epiet/cloide.
-f- oo
Cydotde.
Hgpocycloidc.
+ cx>
Dévelopjtantc de cercle.
Péricycloule.
Ces cinq espèces de courbes jouissent toutes des deux propriétés suivantes :
1. La normale en un jtoint de la courbe décrite jmsse par . le jtoint de contact correspondant du cercle générateur.
2. Le centre, de courbure, pour un point de la courbe, est donné par l'intersection de la normale en ce point avec la ligne qui réunit le centre du cercle directeur au point diamétralement opposé au point décrivant.
Dans le cas où il s'agit de courbes allongées ou raccourcies, le point qu’il faut joindre au centre du cercle directeur est le point d’intersection du prolongement du rayon et de la perpendiculaire menée à la normale par le point de contact.
C’est à la première propriété qu’est due la supériorité de l’emploi des courbes cycloïdales pour les tracés de dents; la seconde propriété fournit le moyen de remplacer, sans inconvénients, dans le tracé des dents, les profils cyeloïdaux par de simples arcs de cercle.
Tracés des courbes cycloïdales.
Procédé exact. Fig. 453. G est le cercle directeur, W le cercle de roulement, A le point de départ de la courbe. A partir
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du point A, et sur les deux circonférences G et W, on porte, du même côté, de petits ares de même longueur; soient a et a,
Fig. 453.
deux points de division correspondants. Si, du point A, avec la distance «a, et dn point a, avec la corde A nn on décrit deux arcs de cercle, le point d’intersection P de ces deux ares sera un point de la courbe cherchée. Ce procédé, qui, dans la tig. 453, a été simplement appliqué à l’Epicycloïde et à l’Hypoeycloïde, peut être également employé pour les trois autres espèces de courbes cvcloïdales.
II. Procédé abrégé. Si des points de division 1 , 2, 3, — a... comme centres, avec les longueurs des cordes correspondantes sur le cercle générateur, mesurées à partir du point A, on décrit des arcs de cercle, ces arcs doivent tous être tangents à la courbe cherchée et peuvent, par suite, permettre de la tracer, dans le eas où la longueur des ares de division A — 1, 1 — 2 . . . a été prise suffisamment petite.
Dans le cas d’une courbe allongée ou raccourcie, ayant son point de départ en B, on commence par déterminer le point P (il n’est pas nécessaire pour cela de tracer la courbe simple ellernême); on décrit ensuite des points « et P, avec at B et AB, comme rayons, deux arcs de cercle, dont l’intersection Q est un point de la courbe cherchée.
On peut encore opérer d’une autre manière; mener par le point a, j. le rayon «3 h du cercle générateur, faire passer par le point b un are concentrique au cercle directeur et prendre nsQi — (jb ; le point Qt est alors le point de la courbe correspondant au roulement sur l’are Aas — Aa3.
PROFILS DES DENTS DES RODES HARMONIQUES
Profils des dents des roues harmoniques.
Dans les roues de cette espèce, le profil des dents peut être rigoureusement formé par un are d'épicycloïde et un arc d’hypocycloïde , ces ares étant d’ailleurs engendrés tous les deux par un cercle mobile, d'un rayon déterminé pour chaque valeur du pas.
I. Tracé d'une roue à dente extérieures. Fig. 434. On donne le nombre de dents 3 et le pas t ou le rapport —•
Prenons f (“j et, Pour Ie rayon r0
du cercle roulant W, r„ =0,875 < = 2,75 J; traçons le cercle
de tête K et le cercle de pied F, distants du cercle primitif T, le premier de 0,3 1, le second de 0,4 t et fixons l’épaisseur des dents à 19/40 /. L’arc S b étant pris égal à l’arc a b et l’are Sc égal à l’arc ie, Sa est un are d'épicycloïde, .engendré par le roulement de W à l’extérieur de T et Si un are d’bypocycloïde, engendré par le roulement d'un cercle de même rayon à l’intérieur de T.
Dans le cas où le nombre des dents est égal à onze, l’are Si se réduit à une droite, dirigée suivant le rayon. Cette forme de dents peut encore s’appliquer convenablement, lors même qu'on descend jusqu'à sept pour le nombre des dents de la roue; mais, pour 3 < 11, la courbure de l’arc d’hypocycloïde est différente de celle qui est représentée sur la figure, de telle sorte que l’épaisseur de la dent, à partir du cercle primitif, irait en diminuant jusqu’au cercle de pied. Au lieu de donner entièrement aux flancs de la dent ce profil théorique, on ne l’utilise que sur une partie de sa longueur, en le raccordant par de forts congés avec la couronne de la roue (v. § 187, où la fig. 452 donne un exemple de ce genre de denture pour un pignon de sept dents eugrènant avec une crémaillère); dans ce cas, il convient également de renforcer les dents, au moyen de disques latéraux, venus de fonte avec elles. Les rapports indiqués précédemment donnent, comme jeu, 'jl0t à l’extrémité des dents et %u t entre les flânes.
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II. Tracé d’une roue à (lents intérieures. Fig. 455. En faisant abstraction du jeu, la forme des dents pour une roue intérieure
Fig. 454. Fig. 455.
est exactement la même que pour une roue dentée extérieurement, de même grandeur. Soient O le centre de la roue, T le rayon du eerele primitif, K le cercle de tête, tracé il l’intérieur de T, à une distance égale il 0,3 t, F* le cercle de pied, tracé à
l’extérieur de T et distant de 0,4 <; prenons r0 — 0,875 1 = 2,75^
et, pour l’épaisseur des dents, I!'/4U l. Sa représente un arc d'épicyeloïde, engendré par le roulement de TF sur T, et Si un arc d’hypocyeloïdc, engendré par le roulement du même cercle à l’intérieur de T.
Pour la crémaillère, on a R — oo. Sa et Si deviennent, dans ce cas, des arcs congruents de cycloïde ordinaire (v. lîg. 452, § 187). — Avec le système de denture indiqué précédemment, la ligne d’engrènement se trouve coïncider avec le cercle générateur; l’arc d’eugrènement a pour valeur l’arc ha, augmenté de l’arc bt a,, qui lui correspond sur l’autre roue, lorsque les deux roues sont dentées extérieurement ; dans le cas où l’une des roues est à dents intérieures, cet arc est égal à l’arc ba, augmenté de l’arc ci sur cette roue. La durée de l’engrènement t varie de 1,22 à 1,00.
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Tracé des ar(*s de cyeloïde par ares de cerele.
Les arcs de cyeloïde, qui constituent les profils des deuts, peuvent pratiquement être remplacés, avec une approximation suffisante, par deux portions d’arcs des eercles de courbure.
Fig. 456. I)u point O comme po, 45^
centre on décrit le cerele primitif T et les cercles de tête et de pied K et F, déterminés comme nous l’avons indiqué précédemment; de même, des centres M et Mx , on décrit les cercles de roulement W tangents tous
les deux en S au cercle T. Cela fait, on trace les diamètres HMD et Bl M, l\ . qui font tous les deux / avec la ligne des centres un angle de 30® et on mène la droite C\ BS Bl , qui passe parles trois points U, S et II, ; en joignant les points I) et J\ an point 0, 011
obtient les droites OD et OD,Ct, dont les points d’intersection C et C, avec la droite précédente sont précisément les centres de courbure des arcs « B h et c Bt i. îSi on trace ces ares, en les arrêtant aux cercles décrits primitivement du point O, on n’a plus qu’il les rapprocher pour obtenir le profil complet de la dent.
Par le calcul on trouve pour l’expression des rayons de courbure:
tl
IjC signe + correspond au rayon de courbure CB ( q„ ) de l’arc d’épieycloïde et le signe — au rayon de courbure C, B, ((j,) de l’are d’hypocyeloïde. La pied de la dent doit d’ailleurs, comme nous l’avons vu, être raccordé par un congé avec la couronne de la roue.
Rouleaux, le Conatrnrteur,
DENTURES A FLANCS' DROITS
J,T Exemple. En supposant 3— t>4» t =430, on obtient, jsmr le rayon de courbure de rare d'épicycloîde : «„ = 30-0,45 fj = 304), 45- = 0,833-30, ou, très-approximatirement, ; (te même, on a, pour le rayon de courbure de Varc intérieur: qi — 30-0,43 f.-i jj ■=- 30 0,10- y, 0))!)5-30 = 30mm.
2“ Exemple. On donne 3 — 77, ~~ => 10, On a alors:
mmJ, et Vi — 10-1,12 ^ - o, c'est-à-dire que
dans ce cas, les flancs se composent de simples lignes droites, tracées par le centre de la roue.
3* Exemple. On lionne 3 — ”, 1 = 30. On a: na = 50-0,45 J J = 50-0,45 J y 31mm£, ou, en nombre rond, 31mm. On trouve ensuite,
pour le rayon de tare intérieur: (>i «= 50-0,45- ^_// = — 50-0,45- j =
- -50- 0,3375 = — /7mm ajiproximatirement. Dans ce cas les flancs de la dent se trourent disposés comme l'indique la fig. 452 (§ 187).
Remarque. Lorsque le nombre des dents est inférieur à 15, il est préférable de recourir au tracé exact indiqué dans le §191, car, dans ce cas, la forme approximative que fournirait le tracé par arcs de cercle ue donnerait pas une marche suffisamment régulière.
Denture à flânes droits.
Le tracé des flancs droits est un cas simple du tracé des cyeloïdes; les roues qu'on obtient de cette manière sont des roues non harmoniques (v. § 1H4); ce genre de tracé convient spécialement pour les engrenages coniques, puisqu’il conduit, dans ce cas, à adopter, pour les flancs des dents de bois, des surfaces planes qui sont, à tous égards, les plus avantageuses pour cette matière.
I. Roues engrenant extérieurement. Fig. 457. Soient 3 Ie nombre des dents, li le rayon de la roue à dents de bois,^3i et Jî, les données correspondantes pour la roue à dents de foute, t le pas, k et f k, et /] les longueurs de tête et de pied des dents pour les deux roues, W le cercle de roulement, qui engendre le profil des dents de la roue Rl. On doit prendre
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Ji - - f (£ ), rayon de TF égal à f, if, » & (A),
A: = 0,1 /, f =■ o, CT, = <>,5 T, /', = 0,2 T et l’épaisseur des dents,
pour les deux roues, égale à /. Le profil aSi de la dent à
flancs droits se compose de la droite Si, dirigée suivant un rayon du cercle O et d’un quart d’arc de cercle S a , dont le rayon est
égal à / . • L’arc S h , étant pris égal à l’are //, a, , S a, repré-
sente un are d’épicycloïde, engendré par le roulement du cercle TF sur le cercle '1\ ; l’arc a, S est prolongé par une portion de droite Si,, qui se raccorde par un congé avec l'arc de la roue; l’ensemble de ces deux lignes a, S et Si,, ou tt, S i, , donne le profil de la dent à lianes courbes.
Fig. 457. Fig. 458.
II. Houes à cngrhicmmt intérieur. Fig. 458. La roue à denture intérieure porte les dents courbes en fonte; son rayon est ü, et le nombre des dents 3i î pour la seconde roue, le nombre des dents est 3 et le rayon li ; le cercle générateur TF a
pour rayon — ; quant aux longueurs de la tête et du pied de
chaque dent, elles ont les mêmes expressions que précédemment. Le profil de la dent en bois est la droite aSi , qui est légèrement arrondie à la partie supérieure; le profil de la dent en fonte est <i,Sit, qui se compose de l’arc d’hypocycloïde a, S, engendré par le roulement de 1F sur 1\ et de la partie de raccordement S i , .
DENTURES A FUSEAUX
Si on voulait mettre les dents à flancs droite sur la roue A denture intérieure , il faudrait adopter, pour le profil des dente de l’autre roue, un arc de périeycloïde , engendré par le roulement, sur le cercle primitif de cette roue, d’un cercle générateur, dont le rayon serait le moitié de celui de la première roue. Au point de vue de l’exécution, les formes de dente ainsi obtenues seraient moins avantageuses que celles fournies par la méthode précédente.
Dans le tracé par flancs droits, pour la denture d’une crémaillère et de sou pignon, on peut opérer de deux manières: prendre Jt, infini, en conservant pour R une valeur finie; dans ce cas, le profil des dente du pignon serait formé de lignes droites, tandis que celui des dente de la crémaillère se composerait d’arcs de eycloïde ordinaire; si, au contraire, on prenait R inljni, R, conservant une valeur finie, la crémaillère aurait des dents il flancs droits, tandis que celles du pignon seraient formées par des développantes de cercle.
Dans le tracé par flancs droits, la ligne d’engrèuemcnt
coïncide avec le cercle générateur ^ j ; la longueur de l’arc
d’engrènement est égale à l’arc \ a, ; enfin la durée de l’cugrènement c est comprise entre 1,7 et 3,7. Quand les deux profils de la dent à flancs courbes viennent à se couper, avant de rencontrer le cercle de tête, cette dent n’est admissible qu’à la condition que t reste plus grand (pie 1 ; dans le cas contraire, il convient d’augmenter le nombre des dents.
Dentures à fuseaux. Dentures mixtes.
On utilise encore assez souvent le tracé par lignes droites, en munissant les deux roues de dents, dont le pied est formé de flancs droits et la tête de flancs courbes. Mais les dente qu’on obtient ainsi ne jouissent pas de la propriété d’engrener rigoureusement l’une avec l’autre et, pour ce motif, ne doivent pas être admises dans la construction ordinaire des machines. 11 n’y a guère que les engrenages d’horlogerie pour lesquels on puisse, à la rigueur, conserver cette méthode de tracé, par ce qu’elle permet à la fois de tailler facilement les vides à la lime et d’employer des roues d’un petit nombre de dente.
DKNTUBKX A FUSEAUX.
Si on prend le diamètre du cercle générateur supérieur d’une certaine fraction an rayon du cercle primitif correspondant, on obtient des dentures qui sont encore d’une exécution possible, mais qui, en pratique, ne sont admissibles que pour des cas tout particuliers.
Lorsqu’on prend, pour ecrelc générateur, le cercle primitif d’une des deux roues, on obtient, pour le profil des dents de la roue correspondant au ecrelc primitif sur lequel il roule, îles ares d’épicycloïde , tandis que, pour l’autre roue, le profil des dents se réduit à un point. C’est dans ce genre de tracés que rentrent les engrenages tV fuseaux.
Engrenages extérieurs à fuseaux. Fig. 45!). Du point auquel se réduit le profil de la dent de la roue li, on décrit,
avec t pour rayon, un cercle, qui donne le profd du fuseau
correspondant ù ce point. Quant au profil de la dent sur la roue /£, , il est formé par une courbe parallèle (ou équidistante) à l’are d’épicyeloïde Sa, engendré par le point S, dans le roulement de T sur T \ (l’arc Sib «= l'are Sb)\ l’enveloppe des cercles, décrits des différents points de Sa, avec un rayon égal à celui du fuseau, donne le profd ed d’une partie de cette dent; l’autre partie d i est formée par un quart de cercle. La ligne d’engrènemeut coïncide avec le cercle T; sa longueur SI, dont la limite I est déterminée par le cercle de tête À", et qui est égale à l’are d’engrènement, doit être supérieure à t et, par suite, au moins
Fig. 45». Fig. 460.
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égale à 1,1 t. Cette dernière valeur sert à déterminer la longueur k\ et la longueur réelle de la tête A,, qui s’en déduit.
Engrenage intérieur à fuseaux. Fig. 460. La marche A suivre est identique à la précédente. La partie cd du profil de la deut est formée par une courbe parallèle A l’are d’hypocycloïde Si, engendré par le roulement de T sur T, (l’are S b — l’are i b) ; la longueur SI de l’engrènement, qui est la même que celle de l'arc, doit être prise au moins égale à 1,1 1. Le profil du du pied de la dent est une droite, dirigée suivant le rayon et qui n’a pas besoin d’être raccordée avec la couronne par un arc de cercle d’aussi grand rayon que dans la lig. 459.
Dans la fig. 461, c’est la roue creuse qui porte les fuseaux; le profil cd est parallèle à l’arc de péricycloïde Sa, engendré par le roulement de T sur T, (l’arc S b = l’arc ah)-, la longueur SI de l’engrèncmcnt, qui, comme précédemment, est la même que celle de l’arc, doit être au moins égale à 1,1 t; le profil di du pied de la dent est une droite radiale.
La fig. 462 représente un cas particulier du tracé de la fig. 460. On a, dans ce cas, R = 'h R, et, par suite, 3 = 7» 3i > ce qui, pour 3 = -> donne 3i =4. Le profil cd est une parallèle à la droite Si, à laquelle se réduit ici l’hypocycloïdc (l’arc S b l’are bi)-, la longueur SI de l’cngrèncmeut a encore la même valeur que l’arc d’engrènemeut. Cet arc est ici nécessairement
plus petit que i\ toutefois, comme la forme droite des flancs des dents de la roue R , permet de supprimer tout jeu, de telle sorte
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que le même fuseau engrène avec les deux flancs opposés, il en résulte que la valeur de l’are d’engrènement peut être considérée comme égale au double de SI.
Plusieurs auteurs regardent ce genre d’engrenage comme un mécanisme spécial; du reste, dans les installations où on en fait usage, les fuseaux sont de véritables rouleaux mobiles, inunis de tourillons.
Si, dans la fig. 460, on fait croître indéfiniment le rayon .R,, on obtient le mécanisme à crémaillère, dans lequel les profils des dents, sur la crémaillère elle -même, sont formés par des lignes parallèles à des cycloïdcs ordinaires.
Si, au contraire, c’est le rayon R qu’on fasse croître indéfiniment, dans la fig. 461, on obtient une forme de crémaillère très -simple, d'une exécution commode, qui est le plus souvent employée de préférence à la première; sur le pignon les profils des dents sont formés par des parallèles à des développantes de cercle.
Les engrenages à fuseaux, pour les installations qui exigent une certaine précision et qui ne se répètent pas souvent, offrent cet avantage que les fuseaux peuvent être exécutés très -simplement et très -exactement au moyen du tour; les crémaillères à fuseaux, en fer forgé, sont très-employées, dans la pratique, pour tous les appareils qui sont très -exposés au froid, comme les appareils de manœuvre des écluses, des ponts tournants, etc.
Denture à deux points. Fig. 463. Si on réunit ensemble deux dentures à un seul point, on obtient une nouvelle denture, qui permet
Fig. 463. Fig. 464.
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d’adopter, pour l’une des roues , un nombre de dents très - faible et de passer, par suite, d’une vitesse à une autre très - différente, en employant des roues de dimensions peu considérables. Dans la figure, les deux cercles primitifs sont en même temps cercles générateurs. Sa est un are d’épiçyeloïde (engendré par le roulement de T, sur T ) qui , sur la longueur S I, engrène avec le point S de la roue T-, Sa, est un second d’arc d’épicyeloïde (engendré par le roulement de T sur T,), qui, sur la longueur SU, engrène avec le point S de la roue T,. Si et Si, sont les profils des pieds des dents pour les roues II et II,, S a g et Sa, ij, les profils théoriques des vides des memes roues (v. IV, § 187). La petite roue est d’un emploi très -convenable, à la condition d’encastrer les dents entre deux couronnes latérales; ce mode d’engrenage se rencontre, fréquemment dans les treuils de voitures et les appareils d’élévation.
Denture mixte. Fig. 464. Ce genre de denture, qui est très -convenable pour les petits pignons des appareils d’élévation, a l’avantage de diminuer l’évidement du pied de la dent. Ce résultat est dfi à l’emploi de flânes droits pour le pied des dents de la petite roue. Pour obtenir une durée d'engrènement suffisante (dans la roue à trois dents avec crémaillère elle atteint 1,15), il convient d’utiliser, sur les deux roues, les courbes qui déterminent la tête des dents, jusqu’à leur point de rencontre. Dans la figure, Sa est un arc de développante de cercle, engendré par le roulement sur T du cercle primitif T, (qui ici, pour la crémaillère, se réduit à une ligne droite); S i est une ligne droite radiale, engendrée par le roulement sur T du cercle W de rayon
Sa, g, est le profil théorique du vide de la roue T. L’en-
grènement do Sa avec le point S de la crémaillère a lieu sur la longueur S II. L’arc de cyeloïde Sa,, engendré parle roulement de 1F sur T,, engrène, sur la longueur SI, avec le flanc Si du pied de la dent de la roue T.
Dentures à développantes de cercle.
Dentures extérieure et intérieure. "Fig. 465 et 466. Supposons donnés le nombre 3 des dents et le pas l, ou le rapport
DBNTURIOS A DÉVELOITAÎJTES.
de la roue, dont il faut tracer les dents, avec un profil formé
par un are «le développante de cercle. Prenons OS — R ^
— ^ j, puis traçons les cercles de tête et de pied, F et K, à
des distances /'et le du cercle primitif, respectivement égales à o,4 1
Fig. JUS. Fig. 4(>H.
et 0,3/ et adoptons i9jl0 1 pour l’épaisseur des dents. Par le point S menons la ligne NSNt, inclinée de 75° sur la ligne OS; le cercle G, mené tangentiellcment à cette droite, aura pour rayon
r 0,966 11 = o,151 3/ — 0,483 3 (7) Les arcs Sa et S g,
décrits par le point S de la droite, pendant son déroulement et son enroulement sur le cercle G, donnent le profil cherché aSg de la dent qui, dans le cas de la denture extérieure et pour un nombre de dents inférieur à 55, doit être prolongé par une partie droite radiale gi et raccordé par un congé avec la couronne de la roue.
La ligne d’engrènement est F N, ; sa longueur totale se compose des deux segments Sl> et Sbl} déterminés par les intersections d<i cette ligne avec les cercles de tête; pour la roue à denture intérieure (fig. 466), le segment inférieur est Sc. Pour déterminer la durée e de l’cngrènemcnt, il suffit de mener, par les extrémités d’un arc égal au pas, pris sur le cercle primitif, deux rayons et de prendre l’arc qu’ils comprennent sur le cercle de rayon r, comme unité de mesure, pour la longueur de l’engrène-
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ment. Pour deux roues de même grandeur, ayant chacune 14 dents, e n’cst que très -peu supérieur à l’unité; en général, e se trouve compris entre 1 et 2,5.
Crémaillère. Fig. 467. Le protil des dents se réduit à une droite aSi, inclinée de 75° sur le cercle primitif T, qui est
Fig. 407.
ici une ligne droite. L’angle de 75* s’obtient facilement en juxtaposant deux équerres ordinaires, l’une à 45°, l’autre à 30°.
Dans les roues d’un petit nombre des dents, le cercle de rayon r, qui limite la partie courbe du protil des dents, se rapproche beaucoup du cercle primitif. 11 en résulte un inconvénient assez grave au point de vue de l’cngrèncment. Dans ee cas, en effet, le segment SB de la droite NN, qui so trouve compris entre les deux cercles, est plus petit que l’autre segment, déterminé par l’intersection de la droite N N avec le cercle de tête de la dent de la roue conductrice (fig. 468), de telle sorte que l’arête a tend à entailler le
Fig. 408.
pied de l’autre dent suivant le profil correspondant à l’are afg (v. fig. 452). Pour que cet inconvénient ne puisse pas se produire, il faudrait que la ligne limitant la tête de la dent, à laquelle, appartient le point a, ne s’élevât pas au-dessus de la ligue KK , menée par le point B (1).
(1) La contradiction qu'impliquerait ce résultat d'une denture géométriquement exacte, conduisant à un engrcncincnt inadmissible, n'est, en réalité, qu'apparente. D'apres les hypothèses faites relativement à la longueur des têtes de dents, le protil du pied de la dent sur la petite roue devrait
FROTTEMENT DES DENTS D’ENOKENAQES
Avec le mode de denture que nous venons d’indiquer, la condition précédente ne sc trouve réalisée, pour les roues engrenant avec une crémaillère, que lorsque 3 est au moins égal à 28. Un autre moyen de prévenir cet arc - houtement consiste à supprimer l'arête a et à la remplacer par une partie arrondie; ce moyen est souvent usité dans la pratique; nous devons ajouter toutefois que, dans certains cas, on est obligé d’aller assez loin , pour faire disparaître tout danger d'arc-boutement.
Frottement des dents d'engrenages droits.
Le frottement des dents d’engrenages, dans les roues droites, dépend essentiellement des courbes adoptées pour les profils et se détermine d’après la forme, la grandeur et la position de la ligne d’engrènement. D’une manière générale, le frottement augmente avec la durée t de l’eugrènement. Dans l’expression de ce frottement, t sc trouve affecté d’un coefficient, variable avec la position de la ligne d’engrènement et qui est égal à */» lorsque l’arc d’engrènement, comme cela a ordinairement lieu pour les dents à profils cycloïdaux, sc trouve partagé en deux parties égales par la ligne des centres des cercles primitifs ; il est égal à 1, lorsque cet arc sc trouve tout entier situé d’un même côté do la ligue des centres, comme dans les dents à flancs droits; enfin il peut être pria égal à s/4, lorsque la division de la ligne d’engrènement, comme dans les dentures par développantes, se trouve intermédiaire entre les deux précédentes. JLe frottement dépend, dans une assez forte mesure, du nombre des dents, puisqu’il est inversement proportionnel à ce nombre et il diminue, par suite, très - rapidement , ii mesure que ce nombre augmente.
Si on désigne par /’ le coefficient de frottement, par 3 et 3, les nombres de dents, la perte de travail pr) duc au frottement des dents, est exprimée par les formules suivantes:
a) pour les dentures à profils cycloïdaux:
Pr “ g ± 1^) “g' O80)
être formé, non pas d'un arc à simple courbure, mais d'une double courbe (T), composée de deux arcs de développantes venant se raecordor en pointe sur le cercle de rayon r; de ces deux arcs, l'uu tomberait dans le vide et serait, par suite, inexécutable, fl s'agit donc ici, en réalité, de l'un des cas traités précédemment (I, § 187). La courbe de pied, indiquée dans la lig. 468, n'est pas admissible , puisqu'elle retranche une partie de la courbe rigoureuse.
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b) pour les dentures à (lunes droits :
c) pour les dentures à développantes:
Le coefficient /', même. pour les roues dont les dents sont parfaitement graissées, eonserve une assez grande valeur, car la pression par unité de surface est généralement très -forte; le plus souvent on petit adopter la valeur f - 0,15; toutefois, pour les roues neuves et celles qui ne sont pas graissées, f s’élève à 0,20 ou 0,25 et même au delà. Dans les formules on doit prendre le signe — , lorsqu’une des roues (3,) est à denture intérieure.
l'r Exemple. Daim une piire île roues, ayant toutes les deux sept
dents, à profils cyclouluux, la durée de t’enyrènement a pair râleur t - 1(125.
En prenant f — 0,15, la formule (ISO a) donne, puur la po te de trarail pir
, , , , 3,tiO,I5-2-lfi2 5
le frottement: p, =- ~ — 0,08243 vu 8 ■/, p"t„.
2° Exemple. Denture à profils cyclo'idaux. 3 — - 3i — W. Dans ce 3, 110, 15-31,44
eus t = 1,44 et OH a: p, - ., ^ UJOlQOOo on 1,7 p %.
3' Exemple. Denture à profils cycloidaux. 3 — 7, tX) (roue à
denture intérieure). On a alors t 1,40 et, par suite,
p, = 3,14 0,10 0,7 (y - ^ ou 4 fl p"fa.
4 ° Exemple. Denture a profils cycloidaux. 3 ■=“ 7, 3i = ' (crémaillère). Dans ce cas s — 1,!7 H pr (~ t fl) , ou 4.6p°/„.
5 ” Exemple. Denture à flancs droits. ^ — ÏJ, t_ 40. On trouve, dans
ce cas, t = 1(35 et la formule (ISO b) donne alors: pr — j(l •
ou 4,1 p"!,,, c'est-à-dire une ]ierle qui est sensiblement 2 fois '/s celle que nous avons trouvée pour l'exemple n" 2.
6” Exemple. Denture à développantes . $ 3i — 10- élu « idors:
1(52 et la formule (ISOc) donne: p, —
ou 3,4 p ' „, râleur doidilc de celle de l'exemple n“ 2.
On peut conclure de là que, pour les trois genres de dentures, le maximum de perte par le frottement correspond aux flancs droits et le minimum aux profils cycloïdaux.
L’usure des dents ne dépend pas seulement de la valeur du coefficient de frottement, mais encore des variations de la pression mutuelle des dents aux différents points et du rapport des longueurs des parties frottantes des profils des dents des
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deux roues. Il est évident, d’uprès cela, que, dans les dents à pression constante, l’usure n’est pas nécessairement, par cela même, égale pour tous les points et c’est une grave erreur de supposer, comme on le fait souvent, que dans les dentures à développantes (oft la pression est constante), l’usure ne modifie pas la forme des dents. C’est, au contraire, pour ce genre de denture, que les déformations, dues à l’usure, se trouvent être relativement les plus considérables, puisque, dans ce cas, la différence de longueur entre les parties frottantes (le flanc compris à l’intérieur du cercle primitif, et la tête de l’autre dent) est précisément plus grande que dans les autres systèmes. Ou a, du reste, souvent l’occasion de vérifier, dans la pratique, l’exactitude de cette remarque; de deux roues engrenant ensemble et munies de dents à développantes, la plus petite (le pignon) présente fréquemment des creux d’une assez g ramie profondeur, daus la partie du profil située à l’intérieur du cercle primitif. Au point de vue de l’usure, des trois systèmes principaux de dentures que nous avons examinés, le plus avantageux est encore celui des profils cycloïdaux.
11 nous reste, en terminant, à faire remarquer qu’on peut tracer géométriquement la perte de travail due au frottement et que nous venons de calculer. A cet effet, on prend les différences de longueur des parties frottantes des profils, on les divise par les cordes correspondantes de l’arc d’eugrèuemcnt et ou multiplie par le coefficient de frottement la somme des deux quotients ainsi obtenus. Le résultat est la perte de travail pr. Dans les dentures par développantes, les deux cordes se confondent précisément avec les deux segments de la ligue d’engrènement. La même règle fournit également la valeur de p, pour les dentures à fuseaux. Cette règle donne au dessinateur le moyen de tracer au compas, sur son dessin, la perte de frottement correspondant au système de denture qu’il a adopté.
Avantages et Inconvénients des différents systèmes de dentures.
Les deux systèmes principaux de dentures à développantes et il profils cycloïdaux présentent chacun des avantages et des inconvénients que nous allons exposer successivement.
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Dentures à profils ctjcloulaux. Un des grands avantages de ce système consiste en ce que, pour des roues d’égale grandeur, la limite du nombre des dents peut être abaissée jusqu’à 7, tandis que, dans le système à développantes, pour les roues de même grandeur, la limite inférieure est 14 et, pour des roues inégales, de 11 snr la plus petite. Avec les profils eycloïdaux, la perte de travail, due au frottement, est relativement très-faible et l’usure ne modifie que très - légèrement la forme des dents. Un inconvénient, d'ailleurs assez faible, est la double courbure (eu forme d’un S) que doivent présenter les profils et qui rend leur exécution un peu plus difficile. Un second inconvénient tient à ce que l’écartement des axes des deux roncs engrènant ensemble ne peut pas être modifié sensiblement, sans altérer la régularité de la transmission de mouvement.
Dentures jxir développantes. J^es avantages les plus importants de ce système tiennent, en premier lieu, à la forme trèssiuiple des dents et, en second lieu , à ce que les axes des deux roues peuvent être légèrement déplacés, sans que ces roues cessent de transmettre le mouvement dans un rapport constant Mais ces avantages sont compensés, du moins pour les roues d’un petit nombre de dents, par l’inconvénient que nous avons sigualé précédemment et qui consiste en ce (pie, dans ce cas, la tête de la dent d’une des roues doit décrire par rapport à la dent qui engrène avec elle, ou, plus exactement, par rapport à son flanc droit, un chemin tel qu’elle lui communique forcément une vitesse irrégulière.
Cet inconvénient peut -d’ailleurs être corrigé, en écartant les axes des deux roues d’une quantité assez forte pour que, dans ces deux roues, les dents viennent au moins sortir en même temps de la ligne d’engrènement. Il en résulte que cette denture fournit par elle -même le moyen de corriger un de ses défauts; toutefois, lorsqu’il s’agit de transmissions importantes et où on a à redouter des chocs assez fréquents, il convient d’éviter de marcher avec des roues ainsi écartées, surtout lorsque le nombre des dents est peu considérable.
La denture par développantes ne doit donc, en général, être recommandée que pour les roues d'un grand nombre de dents (celles où le pignon n’en a pas moins de 3(i), car, dans ce cas, on peut utiliser convenablement les propriétés qu’elle présente, tandis que pour les engrenages, où des conditions spé-
ciales conduisent à l’emploi de pignons d’un diamètre aussi faible que possible, il est indispensable de recourir à l’emploi des profils eycloïdaux. Ce dernier système de denture est d'ailleurs excellent, comme nous l’avons dit, pour les roues d'un grand nombre de dents et il présente de très - sérieux avantages au poiut de vue du frottement et de l’usure. Son emploi tend surtout à se généraliser, dans les usines de construction, pour les roues droites, qu’on établit de manière à ce qu’une roue quelconque jouisse de la propriété d’engrener convenablement avec toutes les roues de même pas ; ce qui a l’avantage de réduire considérablement le nombre des modèles. Pour les roues coniques, auxquelles on ne cherche pas généralement à donner la même propriété, la denture par développantes est préférable, en raison de la forme plus simple des dents.
Dans les dentures à flancs droits qui , par suite de la forme également simple du profil, trouvent aussi avantageusement leur emploi dans les roues coniques, la partie droite, dirigée suivant le rayon , sur laquelle se produit l’engrènemcnt , pour la dent eu bois, est souvent d’une assez faible longueur (elle est d’autant plus petite que le nombre des dents de la roue à flancs droits est plus considérable); il en résulte que l’effet de l’usure sur cette dent peut être très- sensible, si on n’a pas la précaution de diminuer cette usure par le moyen simple , qui consiste à donner aux dents une largeur suffisamment considérable.
Les dentures à fuseaux, ainsi que celles qui ont été désignées sous le nom de dentures mixtes, rendent, connue nous l’avous dit, d’assez grands services dans quelques cas particuliers, pour les appareils d’élévation, par exemple, et d'autres encore, où on fait usage de roues à dents en fer. Pour tous les appareils de ce genre, les régies, que nous avons indiquées précédemment, trouvent naturellement leur application.
B. Tracés des dents des roues coniques.
Généralités sur les dents des roues coniques.
Dans les roues coniques, les cercles proportionnels aux vitesses se trouvent situés sur les deux cônes principaux, dont les sommets coïncident avec le point d'intersection des axes
géométriques de ces roues. Nous prendrons comme cercles primitifs les deux cercles proportionnels SD et SE, fig. 4G9, qui forment les bases des deux cônes. Les longueurs des dents se mesurent, pour chaque roue, sur le cône supplémentaire «lu cône principal correspondant; SB et SC sont les génératrices des deux cônes supplémentaires , la ligne B C étant supposée perpendiculaire à AS. Les longueurs des dents sont alors comptées suivant SB et SC, la largeur suivant SA et l’épaisseur snr les cercles primitifs; les dents sont formés par des pyramides, qui ont pour sommet commun le point A.
Fig. 409.
Pour déterminer les rayons SD et SE des [cônes principaux, il suffit de diviser l’angle a des axes des roues par la génératrice de contact SA, de telle manière que les perpendiculaires SD et SE, abaissées d'un point S de cette ligne snr les axes, soient directement proportionnelles aux nombres de dents de roues, ou inversement proportionnelles aux nombres de tours,
S JJ
î’est-à-dire de telle sorte qu’on ait: j. =
par là que le problème comporte deux solutions, suivant que la
ligne de division est menée à l’intérieur de l’angle a ou de l'angle supplémentaire, en d’autres termes, suivant qu’on considère, comme angle des axes , l’angle « ou son supplément. La différence entre ces deux solutions consiste en ce que, pour un même sens de rotation de l’arbre moteur, l’arbre mené tourne à droite dans l’un des cas et à gauche dans l’autre (fig. 469). L’une de ees solutions peut donner une roue à denture intérieure; c’est ce qui
a lieu, par exemple, lorsqu'on a: <eosa.
Lorsque les roues coniques doivent satisfaire à la condition du § 184, c’est-à-dire qu’elles doivent être établies de telle sorte qu’une roue donnée puisse engrener convenablement avec une série d’autres, il faut non seulement que le pas soit le même, mais encore que la génératrice de contact (A S, fig. 469) ait la même longueur pour toutes ces roues. Cette dernière condition est très - rarement remplie et, par suite, les roues coniques, ayant le même pas et le même mode de denture, ne jouissent pas généralement de la propriété d’engrener convenablement les unes avec les autres.- Du reste, dans la pratique, ou considère comine admissibles, c’est-à-dire comme pouvant engrener suffisamment l’une avec l’autre, les roues établies avec des longueurs de lignes de contact, dont la différence ne dépasse pas f; p °/0. Les roues qui, pour un même angle des axes, sont établies avec une différence de l’ordre de celle que nous venons de signaler, constituent ce qu’on appelle des roues bâtardes. Ainsi, par exemple, lorsque deux roues coniques, à angle droit, de 80 et de 45 dents, sont établies de manière à engrener convenablement l'une avec l’autre , la tolérance pratique, dont nous venons de parler, permet de faire engrener, à angle droit, avec la roue de 45 dents, une roue bâtarde, dont le nombre de dents soit compris entre 80 (l +0,05) et 80 (1 — 0,05), c’est-à-dire entre 84 et 76 dents.
Roues auxiliaires des roues coniques.
On obtient, pour les roues coniques, des formes de dents convenables, si on reporte, sur les surfaces développées des cônes supplémentaires, les profils de dents correspondant aux roues auxiliaires, considérées comme roues droites, et si on joint
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les divers points de ecs profils au point d’intersection des axes. I-ies roues auxiliaires de deux roues coniques R et R, sont les roues droites de même pas, dont les rayons r et r, sont les génératrices BS et CS des cônes supplémentaires de ces roues.
Pour un valeur donnée « de l’angle des axes, le rayon r et le nombre de dents j d’une roue auxiliaire se déduisent des valeurs connues des rayons R et 7?, des roues coniques et de leurs nombres de dents „'j et au moyen des formules suivantes:
yi<* -h 7f, * + 2 R R, cm a
R Rt ■+■ R cm «
V3Î.+ 3i* + 2.33, ro* «
>'7i*-i 7J, * L VSÎ+3.* flHn
», ’ 3 3, n "UJ • • (1W1)-
Dans le cas où l’angle « est droit, ces formules deviennent: r x'n* i-7t * i i/a*o. a * r /« \ï R
Exemple. Pour deux ronce conâpies engrbuml ensemble, les nombres de dente sont 30 et 30 et Vangle des axes « — 60" ; on a alors cos r = */, et, jsir suite, jsmr la mue auxiliaire de la mue conu/ue de 30 dents,
30^30* + Otfl + 2-30 .300,3 6 4000
J -- Wpsu-TKS 13 — 324 on jteut preiulre
Pour Vautre mue de 30 dents, on aurait de même
L’emploi d’un petit nombre de dents pour les roues coniques doit être évité autant que possible, en raison de l’importance que peuvent prendre, dans ce cas, les erreurs que comporte toujours nécessairement la méthode des roues auxiliaires. Lorsqu'on ne descend pas au-dessous de 24, pour le nombre des dents d’une roue conique, sa roue auxiliaire en a an moins 28 et on peut alors (v. § 1 95), adopter la denture par développantes. Les facilités qu’elle présente, pour l’exécution des dents, la rend, dans ce cas, préférable à toutes les autres, malgré les petits inconvénients auxquels elle donne lien. Connue les erreurs d’exécution, dans la denture des roues coniques, sont encore plus à redouter
que pour les roues droites, il convient de prendre toujours, autant que possible, un nombre de dents assez considérable.
I.u perte de travail, due an frottement des dents, dans les roues coniques, est sensiblement 1a. même que celle de lenrs roues auxiliaires.
Roue plane.
Les roues coniques à denture intérieure ne sont pas admissibles au point de vue pratique, car l’exécution de leurs modèles et leur ajustage présenteraient beaucoup plus de difficultés que pour les roues ordinaires. Nous devons cependant signaler un cas limite intéressant, qui tient le milieu entre ces deux genres de roues. Si l’on suppose que le rapport des vitesses de deux roues coniques soit numériquement égal beos a, on voit que, dans l’une des deux solutions indiquées précédemment, le cône principal de l’une des roues (SE dans la fig. 471) se transforme en un disque plan. La roue conique correspondante devient alors ce qu’on peut appeler une roue plane. Le cône supplémentaire de cette roue est un cylindre et le rayon de sa roue auxiliaire devient infini, c’est-à-dire que la forme des dents de cette roue doit être celle des dents d’une crémaillère.
Avec le trace par développantes, cette dernière forme est particulièrement simple, de telle sorte qne la construction de la roue plane mérite, à ce point de vue, d’attirer l’attention.
Le rapport des vitesses angulaires est, comme nous l’avons
dit : /?, ,
cos a (183)
ce qui, pour a — 60B, par exemple, conduit à «= */*•
On voit, d’après cela, que, pour un valeur déterminée de l’angle des axes, l’emploi de la roue plane ne permet qu’un rapport unique des vitesses angulaires. Ce rapport peut également s'exprimer en fonction du demi -angle au sommet y, de la roue conique et ou a:
= sin y, (184).
Nous devons faire remarquer que deux roues coniques d’une même paire de roues peuvent engrèner séparément avec la même
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roue plane. En supposant que ces deux roues IL et Ii, (fig. 472) aient leurs axes rectangulaires et que leurs angles au sommet soient j's et j'3, le rapport de leurs vitesses angulaires est:
et on a:
pour
= tÿ. y, - ■/. V. 7. 7. 1 V» 2 3 4
y, = 14" 18", 30 26“,40 36“,50 45- 53°, 10 G3“,20 71“,30 7ti"
IJ
L’une des deux roues IL et J?s ne peut, à vrai dire, être employée avec la roue plane Æ, qu’autant que les nombres de dents permettent de réaliser, avec une approximation suffisante, le rapport siny t. Bien que très - limitée dans sou emploi, la
roue plane peut cependant être utilisée avec avantage, dans certains cas particuliers, puisqu’elle fournit une solution d’une exécution très - facile.
C. Roues et vis sans (in
De la vis sans tin.
On désigne, sous le nom de vis sans (in, un dispositif spécial d’engrenage, composé d’une roue dentée cylindrique et d’une vis, et qui est employé pour établir une communication de mouvement entre deux arbres qui se croisent sans se couper. L’angle des iixes de ces deux arbres est ordinairement un angle
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droit, lig. 473. Dans ce cas, les dents de la roue doivent être inclinées sur les génératrices de la couronne de cette roue d’un
angle y, précisément égal à celui des filets de la vis, de telle sorte qu’on ait:
I désignant le pas de la vis et H le rayon du cylindre sur lequel ce pas est mesuré.
Lorsque les deux axes peuvent être inclinés l’un sur l’autre, il est possible de faire usage d’une roue droite ordinaire, à la condition de placer l’axe de la vis dans une position qui fasse avec le plan de cette roue un angle y. Cette disposition, que représente la (ig. 474, est trèsconvenable, lorsque les plaques de fixation tics paliers de la vis peuvent être établies parallèlement aux deux axes. On doit d’ailleurs remarquer que, dans ce cas , le pas de la vis, au lieu d’êtru, comme précédemment, le pas / de la roue, doit être pris
égal à — — •
° cos. y
En désignant par $ le nombre de filets et n le nombre de tours de la vis, par 3, le nombre de dents et m, le nombre de
Fig. 474.
tours de la roue, le rapport de transmission ou des vitesses angulaires satisfait à la relation:
VIS MANS FIN
Ordinairement 3 — 1 (vis ^ nn seul filet) et on a alors:
» Sx
Le frottement de la vis sur les dents de la roue est trèseonsidérable , en raison du glissement longitudinal du filet sur les Aimes des dents. En désignant par /' le coefficient de frottement, la force P’, qu’il faut appliquer réellement pour faire tourner la vis, et la force P qui, appliquée au même bras de levier, serait suffisante, si le filet n’éprouvait aucun frottement, sont entre elles dans le rapport:
Pour f = 0,16, cette expression se rédait sensiblement à V H
D’où il résulte que, pour diminuer la perte par le frottement, il convient de l’aire ~ aussi petit que possible.
Morin conseille de prendre K 3 / , ce qui donne ,, = 4.
Redtenbacher - - Il ■= 1,6 f, - - = 2,6.
Nous proposons d’adopter R t,
La valeur = 1 est très -admissible, mais on ne pourrait guère descendre au-dessous, sans s’exposer à des difficultés d’exécution. Avec notre valeur limite =-= 1 , l’effet utile est
encore assez faible, puisqu’il n’est que de 50p*/#. On voit, d’après cela, que, dans ce dispositif d’engrenage, la vis peut conduire le pignon, mais que celui-ci ne peut conduire la vis,
puisque, avec les valeurs admises pour f et le frottement de
glissement se trouverait précisément égal à l’effort tendant à faire tourner en sens opposé. Nous devons faire remarquer, d’ailleurs, qu’au frottement que nous avons calculé viennent encore s’ajouter le frottement ordinaire des dents et celui des tourillons, lesquels
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agissent dans le même sens. La denture ü employer, pour une vis et sa roue, peut s’établir comme celle d’une crémaillère et de son pignon, en effectuant le tracé des dents dans un plan mené par l’axe de la vis, normalement à la surface cylindrique de la roue (v. § 203). Le tracé par développantes a l’avantage de donner, dans ce cas, des lignes droites pour les profils des dents de la roue, mais il ne faut pas oublier que le nombre de ces dents doit être supérieur il 28 (§ 195). Le contact, qui géométriquement n’a lieu qu’en un seul point , se répartit, en réalité, sur une petite surface. Si on veut obtenir un contact plus étendu, il convient de tailler les dents avec une fraise, disposée de manière à agir précisément comme la vis elle -même.
Les roues dentées, dans lesquelles le contact n’a lieu théoriquement qu’en un seul point, constituent ce qu’on désigne généralement sous le nom d’engrenages de précision , tandis qu’on réserve celui d’engrenages de force pour les roues dans lesquelles le contact des dents a lieu géométriquement suivant une ligne. Les différences d’applications, que semblent impliquer ees désignations, ne sont pas, du reste, parfaitement tranchées, ainsi qu'il résulte de l’exemple précédent, puisque les vis sans fin sont également bien employées pour la transmission de petites forces et d’efforts considérables.
Roues cylindriques à dents hélicoïdales.
Les roues cylindriques à «lents hélicoïdales , qui constituent une généralisation du dispositif précédent, jouissent de propriétés spéciales. Les roues A et B, dans la fig. -175, sont munies toutes les deux de parties filetées à gauche. Les angles d’inclinaison y et y, de ces portions de filets sont déterminés de manière qu’au point de contact les hélices, situées sur les cylindres primitifs, aient une tangente commune, c’est-à-dire qu’en désignant par a l’angle îles axes, on doit avoir:
Y + Yi + « - 180° (1K6)(1).
(1) Dans le tracé «les roues à dents hélicoïdales, on doit veiller avec le plus prend soin à ce que les impies y et soient comptés dans le mémo sens, c'est-à-dire, par exemple, tous les deux à droite du plan moyen de chaque roue, comme dans lu figure.
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Si on décompose les vitesses h la eireonlérence v et v, suivant les directions de chaque tangente et de la normale correspondante, on obtient:
sin.y
si H- y t
et,
par suite : 1
K sin. y H, sin. j’j
Connue, de plus, les pas des dents, mesurés perpendiculairement à la direction des lilets et qui ont pour valeurs respectivement x — t sin.y et x, — t, sin.y,, doivent être égaux, il en résulte qu’on doit avoir encore: t : t, — sin. y : siti. y,, d’où on déduit, comme précédemment:
Dans ce cas, les nombres de dents sont, comme on le voit, proportionnels, non aux rayons des roues, mais à leurs projections sur deux lignes, menées normalement aux hélices des dents; cette relation fournit le moyen de déterminer approximativement les rayons par une construction graphique.
En vertu des composantes v et v', des vitesses, les flancs des dents de l’une des roues glissent sur ceux de l’autre, avec une vitesse relative donnée par l’expression:
c = v -f v, = c(cutg.y + cotg.y ,) . . . (188).
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Lu conséquence de ce glissement est une perte de travail et une usure assez considérable. Pour ec motif, les roues hélicoïdales doivent être réservées de préférence pour la transmission de faibles efforts. Le minimum de c correspond à l’égalité des valeurs de v et u\, c’est-à-dire à y» y,. Dans ce cas, la normale c aux flancs des dents divise en deux parties égales l'angle des plans moyens des deux roues.
Par suite des valeurs assez différentes qu’on peut adopter pour les inclinaisons des lilets, on se trouve conduit, pour les engrenages hélicoïdaux , à une assez grande variété de dispositifs, ainsi qne le montrent les exemples suivants:
ltT Exemple. Données: — * ' , l'angle des axes « — 40° et la plus
courte distance île ces ax.es a = H H,. Si un preml y -- 00", la formule (186) fournit: «=» 180° — 60 — 40^*80" (fil 476) et un a, d'après la for-
mule (187): jjr — „ *“ ' > — 0)3660 ’ 2 ~ °>ü080i a 1m
permet de déterminer H et llx. Si l'on sup/iose, jxir exemple, a — 100 mm, a 100
on a: Rt
et K ~ 36 •"‘,240. Pour
3 ■= 20, 3, 10, le jms , compté normalement aux dents , a pour valeur
, = tsin.y- iÿl sin. y ~ _ 0^72-36,249 = 9°“, 862.
Pour les {mis îles filets des roues on a: l — “ o’ 866~ t lmm, 368, t,
Oflsls “ 10“*, 014. 1m formule (188) fournit, puur la vitesse de glissement des dents; <f = e(cotg. 60° -\-cotg.80°) — c (0,5774 0,1763) 0,7337 c.
Fig. 476. Fig. 477.
Fig. 478.
2° Exemple.
Pour réduire 8 « sus minimum, jtrenons y y, = = 70° (fig. 477). Il vient alors: U, — 66mm,667,
Il - 33'°°‘,333, r — - - - ’ — = 9-°, 840, t - t, = 0\J:m —
10am, 472 et d — 2-eotg.70°-c “=■ 2-0fl640-c «= 0,728c, ce gui montre que lu valeur précédente de (f était déjà très - rapprochée de son minimum.
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3” Exemple. Pour obtenir plus de facilité duns V exécution, supposons y = 90 ", ce ipii conduit à une roue droite ordinaire (fig. 478); nous aurons
alors: y, = 180 -40 00 = 30°, fi ^ 3 ■ 0,7000 = 0,383 , (Cou R, ^
72um',307, R — 27 ""“,093, r = U """,812, t = i, t, — 15am,439 et enfin J = 013391 c.
Si, nu lieu de «, on donne le pas t , ce qui se fait ordinairement pour les roues taillées à la fraise, on choisit y et yt
ar
et on a alors: Ii sin.y = d’où on tire:
ii = 3. * . . .
2 x sin.y’ 1 2 n sin.y x
On peut également donner 72 et r; dans ce tas, y plus arbitraire; on a, en effet:
1 n’est
4e Exemple, a minimum, faisons y —
— « 90", 3 “ 3,- Pour réduire le glissement un 180-90 . , ,
y, = — ^ — = itu". Les deux roues , dans ce cas.
sont égales, toutes les deux filetées à gauche, ou encore à droite, comme dans la fig. 479. La vitesse de glissement c' =»■ 2-cotg.4ô "• c = 2c.
5" Exemple. Etant données deux roues hélicoïdales A et B à angle droit (fig. 480), si avec la roue B on en fait engrener une troisième C, également à angle droit, les deux roues A et C se trompent avoir des sens de rotation opposés. La roue intermédiaire B jiermet donc de changer le sens de la rotation , comme dans les roues coniques.
Fig. 479.
Fig. 481.
6'" Exemple. Si on suppose a — 0", c'est -à- dire si les axes sont jmrallèles, les roues je réduisent il des roues droites avec des dents hélicoïdales, fig. 481; la somme des angles y cl y, étant égale à 180", il en résulte que l'une des roues est toujours filetée à gauche et l'autre à droite. Quant il la vitesse de glissement cf, elle devient nidlc. Si arec a 0 on a. en outre, j-“0, les roues héliçoUlales deviennent de véritables roues à coins.
L'examen d’autres cas limites des roues à dents héliçoïdales fournit une série de dispositifs dignes d’attirer l’attention.
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7m Exemple. « ~ 90'* , y = 10°, et, ]>ar suite yt ==*80°, JKj «= oo; on obtient , dans ce cas, une crémaillère engrenant avec une vis ( fuj. 482). Si on fait y =* ]0°, yx =■ 10", a de vie ut égal à 80". Dans ses machines à raljoter , Seller s donne aux dents de lu crémaillère ( fi g. 483) une inclinaison telle que la pression latérale qui en résulte soit précisément susceptible d'annuler l'effort qui s'exerce de Vautre côté et qui provient du frottement de glissement entre les flancs des dents.
Fig. 182. Fig. 183.
H* Exemple. H — llx ■=* oo; on obtient , dans ce cas, deux crémaillères qui se déplacent toutes les deux, ftg. 484. On a, comme précédemment,
v, tin. y , . .
— - — #i>* V”* **1* comme dans la ftg. 48Ô, on a a = 00° et st, pour réduire
le glissement à son minimum, on prend y — yx » 4ô°, on a v = vx. Ce mécanisme se rencontre assez fréquemment dans les machines à rayer les canons et dans quelques machines à tailler les vis.
Fig. 481. Fig. 485.
. P* Exemple, a 00", y, — 00" et, jxir suite , y 0°; avec deux rayons de grandeur finie, ftg. 488, on obtient ce qu'on appelle une crémaillère à rotation, dont V usage st rencontre assez souvent dans les régulateurs et les appareils du même genre . La rotation de l'axe A ne produit aucun déplacement de B .
10° Exemple. L'engrenage à vis sans fin, comme mus l'avons déjà fait remarquer, est un cas particulier des rôties hélicoïdales. Cet engrenage sc présente encore, bien qu assez rarement , sous deux antres formes parti-
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culicres, qui sont caractérisées par l'emploi il" une rôtie à denture intérieure ( 1). ha fig. 4tiï représente une roue de ce genre à ilents droites ou inclinées (2)
Fig. 48<i.
Fig. 4H7.
Fig. 4HH.
Dans le dispositif de la fig. /.SW, cest la ris sans fia gai est creuse , la roue est une roue droite à denture extérieure (t).
Denture «les rou«*s hélicoïdales. Frottement.
Les «lents «les roues hélicoïdales sont le plus souvent taillées à la fraise. Ce résultat peut s’obtenir au moyen d’un tour à pointes, sur le porte-outil du«iucl on place la fraise obliquement. Le procédé est analogue à celui «|u’on emploie pour fileter les vis. Le pas s des filets de la roue est donné par la relation:
» — 3 n JR tg y (101 ).
Dans le choix des angles d’inclinaison y et y,, on doit, prendre en considération les roues de rechange dont on dispose pour le tour (4).
Pour la fonne «les dents, on choisit celle «jui correspond à la courbure du filet complémentaire de celui qu’il s’agit de tailler, c’est-à-dire de celui qui lui est perpendiculaire, i/cs rayons de courbure r et r, , «tonton doit faire usage, sont donnés par les relations:
sin.-y ’ r‘ ~ si».* y,
(1) Leu roues creuses correspondent an cas où le point d'cngrcnoinent doit ne trouver sur a, en dehors des axes, au lieu de tomber entre ces axes.
(2) Employée dans l’horloge astronomique de Prague.
(3) Employée dans la machine à percer de Stehelin.
(4) Pour les diverses combinaisons qu'on peut obtenir avec la série des roues d’engrenages d’un tour, on peut consulter avec avantage l’ouvrage de Brocot (Calcul des rouages par approximation, Paris 18(<2).
FROTTEMENT DES ROUES HÉUÇOIDALES
Ces valeurs doivent être employées comme rayons des rones auxiliaires avec le pas t; d’après le mode de denture adopté, on obtient pour le vide des dents le profil même de la fraise.
1" Exemple.
si». “60" 3
Pour le s roues du l,r exemple du § précédent, on a: 63,731 63,751
— -- - =3 — fl 7 QA
nn.'SO" 0,9848* 00
36M9= 4$mm, 332, r, =
La valeur de r, fournie par la formule (192), peut être obtenue graphiquement par le procédé du § 29.
Les résistances dues au frottement, dans les roues héliçoïdales, sont souvent très - considérables. Si elles étaient nulles, on aurait pour le rapport des forces P et Q, agissant respectivement à la circonférence de la roue motrice et de la roue menée:
P sin. y ~Q “ smTÿ,
Le frottement ordinaire des dents est le même que celui des roues auxiliaires et peut se calculer d'après les indications du § 196. Tant que a n’est pas nul, il a généralement une valeur très - inférieure à celle du frottement de glissement des lianes.
La valeur c de la vitesse de glissement, que lions avons indiquée précédemment, donne une idée de la grandeur de ce dernier frottement. Pour calculer la perte de travail , qui en est la conséquence , on peut se servir de la relation:
P' _ sin.y, sin. (y- f y)
P = sin.y sin. (y, — ff) où <p représente l’angle de frottement correspondant au coefficient f, c’est-à-dire qu’on a tg.(f — f. Pour f = 0,16, <p est égal à 9° environ.
2” Exemple. Pour les roues précédentes, lu perte due ou frottement , P sin. 80" -sin.690 0M48-0,<m6 „ „„ „ „ _ . ,
*** P sin.60"- sin.7 1° ~ 0,8660 01)455 = 1,12 (a ce e 1>ertc ««joute
celle qui provient du frottement ordinaire des dents).
Une troisième perte de travail correspond aux forces latérales K et Klt qui agissent dans les directions des axes. On a pour ces forces :
p - cotg. (y + <fj, Kq «= coig. (y, — tf) . (195).
3’’ Exemple. Pour les roues précédentes , on a K — P' cotg. 69° *** 0,:t839 P\ Kx — Q cotg. 71° — 0,3443 (j; de ces râleurs des forces on jteut déduire la perte qu'elles entraînent , lorsqu'on cotimtîl les dimensions des tourillons.
4l]2 FROTTKMKNT DIS ROUES HKLK.HimAt.F.S.
Lorsque a est égal à On, c'est - à - dire lorsque les axes sont
parallèles, le rapport, j, devient égal à 1 (les angles y et y,
sont alors supplémentaires) et, par conséquent, le glissement, des dunes est nul; en d’autres tenues, dans les roues hélicoïdales à axes parallèles, l’engrenage se produit sans glissement des dunes; toutefois, il reste, dans ce cas, le frottement ordinaire des «lents, bien qu’il se trouve lui - même réduit dans une certaine mesure, et celui qui est dfi aux forces JC et AT,. Le frottement des dents peut d’ailleurs être amené à n'avoir qu’une valeur tout- à -fait négligeable, la condition de donner aux lianes des dents de l’une «les r<mes la forme d’arêtes aigues, de manière à ee que le contact de ces «lents avec celles de l’autre roue (dont les lianes ont une surface d’une certaine étendue) ait lieu géométriquement en un seul point. Ce genre de denture, imaginé par llook, ne lient guère être employé que pour les engrenages de précision, mais il rend, dans ce cas, de très -bons services (1). Les roues Fig. .(S!>. hélicoïdales ordinaires, à axes parallèles, avec «les profils de dents suffisamment bien choisis se rapprochent des roues sans frottement de llook. Dans ces dernières roues, on peut également arriver à annuler l’action des forces K et À',, qui agissent suivant la direction «les axes, en faisant usage de roues doubles à filets symétriques (fig. 4 H'.)). On trouve des applications «le roues de ce genre dans certaines machines de filatures. Dans ces dernières années, Wethli a proposé d'en faire usage (mur les voies ferrées à rampes très prononcées.
Houes aV filets coniques.
Dans les roues coniques, on a cherché également aï supprimer à peu près tout frottement par l’emploi de dents formées de portions de filets. Des roues de ce genre ne sont, en réalité, pas autre chose <|uc les roues hélicoïdales qu’on obtient, en supposant nulle la distance a des aixes. La courbure la plus convenable pour les axes des dents est celle qui est donnée par
(1) On le rencontre en usage dan» plusieurs appareils de II réguet, où les vitesse» de rotation dépassent 2000 tours par seconde.
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l’hélice conique à inclinaison constante, dont la projection sur la base du cône est une spirale d’Archimède. Les roues à filets coniques sont employées dans quelques machines de filatures. Mais la construction des roues de ce genre' présente d'assez, grandes difficultés, lors même qu’il s’agit des modèles les plus simples (1).
D. Engrenages liyperbnloïdes.
Surfaces primitives des engrenages liypcrholoYdes.
Les engrenages hyperboloidcs , qu’on désigne aussi par abréviation sons le nom d'hyperboliques, sont destinés à relier des arbres dont les axes se croisent sans se couper; le contact des dents ayant lieu suivant une ligne, ces engrenages rentrent dans la classe des engrenages de force (v. p. 455). Leurs surfaces primitives sont des hyperboloYdes de révolution, qui se touchent suivant une génératrice commune, qu’on peut, déterminer de la manière suivante:
Dans la fig. 190, qui est une projection faite normalement il la plus courte distance des axes, partageons l’angle d’inclinaison a de ces axes en deux autres fi et filt de telle manière que les perpendiculaires Ali et AC, abaissées sur leurs directions d’un point quelconque A de la ligne do division SA, soient inversement proportionnelles aux nombres de tours des roues. S A est alors la génératrice de contact des deux hyperboloYdes; AB=-1Ï et A C =- ll\ représentent les projections des rayons des deux sections normales faites par le point A et on a:
IV sin.fi », 3
IV, = sin.fi, " n " 3,
Les rayons véritables R et R, sont encore à déterminer, ainsi que les rayons SI) = r et S E — r, des cercles de gorge. Entre ces derniers on a d’abord la relation:
tg.fi
(g- fit
-- 4- cos. a n
-{- COS. a
(l) Voir dans le dénie industriel, Vol. XJI , I*. 255. lu description d'une machine pour l’exécntion rigoureuse des dents des roues à filets coniques.
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c’cst - îV- dire que r et r, doivent être entre eux dans le même rapport que les deux segments A F et A G , que les projections
Fig. 490.
En désignant par « la plus courte distance de ces axes,
on a:
1 4- — cos. a
2 — cos.a + 1 — )
M, VV
1 + 1 cos. a
1 + 2 1 cos.
Les rayons R et 72, sont les hypothénuscs des triangles rectangles, dont les côtés sont respectivement R' et r, 72', et rx, et ont, par suite, pour valeurs:
R = y R'* + r», 72, = yR\ * + r, 2 . . . (199)
JR' et 72', sont connus d’après ce qui précède , lorsqu’on se donne la longueur SA
Quant aux angles fi et fiu ils sont déterminés par les relations: . ^ sin.a . . sin.a . , ......
ty-fi - -- , t'jfi,-„ • • (*H>).
+ cos.a
+ cos.a
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De même que dans le cas des roues coniques (p. 449), le problème comporte deux solutions, suivant que la ligne SA est menée à l’intérieur de l’angle « ou à l’extérieur (c’est-à-dire dans l’angle supplémentaire), fig. 491. Ces deux solutions diffèrent
par le sens de la rotation de l'arbre mené. L’une de ces solutions peut , comme précédemment, conduire à une roue à denture intérieure; mais ce dispositif, à notre connaissance, n’a jamais été exécuté et il n’aurait, du reste, aucune valeur pratique. Lorsque l’angle d’inclinaison « est égal à 9(J°, on a:
et
JL = V 1 1 „ „ »* .... /onoï
a ni + n1*’ a n8 + wl* '
Il est facile de voir, d’après cela , que les engrenages hyperboloïdes fournissent des solutions en nombre plus limité que les roues hélicoïdales , avec lesquelles elles présentent d’ailleurs beaucoup d’analogies. Dans ces dernières roues, en effet, pour une valeur déterminée de l’angle «, on peut donner une valeur arbitraire à l’angle d’inclinaison des filets d’une des deux roues, tandis que, dans les engrenages hyperboloïdes, il n’y a qu’un seul couple de valeurs d’angles d’inclinaison qui soit admissible, condition dont on ne paraît pas toujours tenir compte suffisamment. Les surfaces primitives des deux engrenages sont formées par deux zones correspondantes des deux hyperboloïdes. Lorsque
Reuletux, le Constructeur. 30
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la distance des axes est faible, on ne peut pas le pins souvent utiliser, à cet effet, les zones comprenant les cercles de gorge et on est obligé de recourir à des zones situées à une certaine distance, qui peuvent ordinairement être remplacées, avec une approximation suffisante, par de simples troncs de cônes. Nous allons appliquer les notions précédentes à quelques exemples.
„ g (v. l’ex. 1 », § 202), a ~ 10<>" r O fi -f- cos 40" 1,266
On
2 + cos 40“ ~ 2,766 ~ °>4577> T = = 0,31398, r — 31mm,398, r, => 68mm,601.
0)132393 = tfl 13°, V et fi, = 40"
1 *r Exemple, a = 40 ",
a, dans ce cas: 2 ’ y,
1 4- 2 cos 40" 2,532
l+2-2-cos40"+4 “ 8,064 mn 40"
£n outre, tgfi — — 2,766
26" ,55'. Pour la distance S A — l = 200""', on a R =» t lis 43’,5
. , 200 0,226368 «= 45"", 27, R, — 200 si» 20", 55' = 200-0,452634 » S0““,04 ; enfin R ~ V45/T2* + 31,40* =■ ;Î5”",10 et fl, «= V90,54- 4- 68,60* O» U3ma,59.
2* Exemple, a = 90", -^- — g (valeur « laquelle satisfont les nombres
de dents 3 = 30 et 3, = 20J; a = 20“"“ (ces données sont celles qu'on rencontre dam les bâties à broches). D’après les formules (201) et (202), 0» a :
15""", 28 et r, = 72.
s - tfT
0« a, de pt«s, fÿ,3 = = 1(80, ou fl — 60"fiT et, par suite, fi, — 29»,î'.
Pour P = 49"", la formule (199) donne: R ' — VP'— r* =4/40* — 15)18*
40m“,557 et de la relation (196) o» tire alors: R, — ,t R g
«= 25mm,865 ; on a ensuite: R, = 4/25,86.1* + 4,72* =■ 26mm)!92.
La fig.492 donne, à demi - grandeur d'exécution, l'engrenage correspondant à ces dimensions. Conformément aux indications de la table du
§186, le pas, sur la grande roue, est t = «“ j fg — 8““,55 et, sitr
la petite, t, =■ “ 8"”,27.
3' Exemple. « — 90", ~ — 4. On trowe, dans ce cas , /J = 45", ra»?,, R = it, ; tes det*æ hgperboloïdes sont, alors, congruents ( r. T ex. 4, § 202).
fL
4' Exemple. Dans le cas particulier où le rapport — est «wm/rrçwe-
ment égal à cos a et où la ligne de division, qui détermine l'angle fi, se trouve située dans l'angle supplémentaire de a, de telle sorte qu'en tenant compte du
signe, on ail ~ = — cos a, l’une des surfaces primitives se réduit à un cône et la seconde à un hyperboloïde plan. Cette roue plane hyperboloide
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correspond à la roue plane dans les engrenages coniques (v. § 200) et peut engrener convenablement avec une roue conique ordinaire; elle n'offre d'ailleurs aucun avantage pratique , car la roue plane ne permet pas de prolonger
Fig. 492. Fig. 493.
yy J
l'arbre de la roue conique. Pour a — 60", — = — g = — cos 60", on obtient
la roue plane. Dans ce cas, on a: tg ,4= ^ y'ÎT, fi, = 301', tg fi, ■= oo, fi, = 90 ", j^rr ™ «in 90” = 2 > r = ’ï — et, S — ü', R, •= )/ It’,* a*
” y4P!-)~ a*. Si était négatif et < cos a, on obtiendrait une rôtie
hyperboloïde à denture intérieure; mais les engrenages de ce genre ne sont pas pratiques.
Avec les engrenages byperboloïdes, on peut obtenir également, comme cas limite , l’engrènement d'une crémaillère avec un pignon. La crémaillère porte alors des dents obliques, taudis que le pignon est formé par la zone correspondant au cercle de gorge d’un hyperboloïde. Mais, comme la construction de ce pignon est d'une exécution bien moins simple que celle de la roue filetée de la lig. 483, dont l'effet est équivalent, il en résulte que cette dernière doit être utilisée de préférence dans tous les cas où cet effet est à produire.
Denture des engrenages hyperboloïdes.
Si on voulait donner aux dents des engrenages hyperboloïdes des formes parfaitement rigoureuses, ou rencontrerait
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de grandes difficultés d’exécution. Mais on peut se contenter, comme pour les roues coniques, d’une forme approximative. Dans ce cas, pour déterminer les dents d’un engrenage liyperboloïde, on commence par tracer le cône supplémentaire de la zône d’hypcrboloïde qu’on doit utiliser; le sommet H de ce cône, fig. 494, s’obtient en menant une perpendiculaire AH à la
génératrice S A , parallèle au plan de la ligure; on détermine ensuite le profil des dents pour le pas normal i sur le cercle de gorge, comme s’il s’agissait d’une roue hélicoïdale de diamètre r et d’inclinaison y = 90 — [i (v. § 2o;t), puis on reporte le profil, ainsi obtenu, sur la surface conique Il JL, en ayant soin d’augmenter les dimensions, parallèles au cercle de division, dans le rapport / : r et les longueurs dans le rapport K :r, K représentant la longueur de la génératrice du cône supplémentaire. On répète la même construction pour le cône supplémentaire correspondant à l'autre base de la zone, en ayant soin, bien entendu, de tenir compte de la diminution des valeurs de t et de K. On obtient ainsi, pour chaque dent, deux profils suffisamment exacts, dont il suffit de réunir les points correspondants, par des ligues droites, pour former le corps de cette dent.
On peut, dans certains cas, substituer il la zône d’hyperboloïdc un tronc de cône, à la condition de déterminer convenablement son sommet. A cet effet, on fait tourner la génératrice SA autour de l’axe HS. jusqu’à ce que le point A vienne coïncider avec le point J ; la projection de la génératrice , dans cette position, détermine, par son intersection avec HS, le sommet cherché M du cône.
Dans les engrenages hyperboloïdcs, le glissement des flaucs des dents est la source d’un frottement considérable. Ce frottement peut s’évaluer d’après la vitesse de glissement c, qui est égale à celle qu’on obtiendrait pour des roues héliçoïdales , qui correspondraient aux deux cercles de gorge (v. § 203).
TAS ET LARGEUR DES DENTS ^ENGRENAGES
E. Calcul du pas et largeur des dents des engrenages.
Division des engrenages. Section des dents.
Pour nne même valeur de la pression mutuelle des dents, les dimensions de ces dents, en raison des chocs, doivent être d’autant plus fortes que la vitesse il la circonférence est plus considérable; on doit également augmenter la largeur des dents, lorsqu’on veut arriver à diminuer l’usure des dents. Pour les engrenages à marche lente, les effets dynamiques sont négligeables. Nous sommes ainsi condnits à diviser les roues dentées en deux classes principales.
Dans la première, nous comprendrons tous les engrenages dont la vitesse à la circonférence du cercle primitif est inférieure à '/g mètre et, dans la seconde, tous ceux pour lesquels cette vitesse est plus considérable. Dans la classe des engrenages à faible vitesse rentrent, en général, tous ceux qui sont mfis à la main, comme les engrenages de treuils, de grues, etc., tandis que ceux dont la vitesse est supérieure à */* mètre sont le plus souvent nids mécaniquement.
Le pas t des dents, la largeur b, la longueur l, l’épaisseur à la couronne, la pression P, et la tension 6, sont reliés, d’une manière générale, par la relation:
ht ~ 6 î (y) (1) (203)’
Eu introduisant dans cette formule les valeurs que nous avons précédemment admises, pour les rapports de la longueur et de l’épaisseur au pas, cette formule se réduit à:
bt = 16,8 -J (204).
Cette relation indique que la résistance d’une dent est proportionnelle à sa section et que, par suite, à ce point de vue, on peut adopter indifféremment, pour le rapport entre b et t, telle valeur qu’on le désire; c'est là une circonstance qu’on utilise souvent avec avantage dans la construction.
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Pas et laideur des dents d’enprenages à faible vitesse.
Si, pour une roue en fonte à faible vitesse, on désigne par: (PR) le moment statique de l’effort à transmettre,
3 le nombre des dents,
R le rayon du cercle primitif, t le pas des dents,
on a, entre ces différents éléments, les relations:
ce qui permet de déterminer f, lorsque les autres quantités sont données. On a, en même temps, pour la largeur des dents, b:
Dans ces formules on a admis, pour la tension € des dents, la valeur 4,25. La tension qui se produit réellement est plus faible, puisque l’épaisseur du pied de la dent est, en général, supérieure h ^ , ainsi que nous l’avons supposé d’ailleurs dans la formule (204).
Comme le rapport représente l’effort P à la circon-
férence du cercle primitif, il en résulte que la formule (205) est applicable au cas où la force P est donnée directement, comme, par exemple, dans les crémaillères.
Lorsqu’on a calculé, au moyen des formules précédentes ou de la table du paragraphe suivant, les dimensions de la dent en fonte, on peut obtenir immédiatement celles de la dent en fer, en multipliant les premières par des coefficients.
Ces coefficients sont respectivement:
pour les résultats fournis
par la première formule (205), y ■— = 0,79
par la seconde formule (205), y = 0,71
et on doit prendre, comme précédemment, j = 2. On peut,
PR
(PRL
lrT Exemple. Sur une manivelle, île 400mm de longueur, on exerce un effort de 50*; quel ]ias et quelle largeur de dent doit -on adopter pour un pignon de 10 dents, destiné « transmettre cet effort? Un a, dans ce cas,
jjg— — 2000; ce nombre est compris, dans la table, entre ceux îles lignes 6 et 7, col. 2, et on peut prendre approximativement t = ôTO ““ ; la même table montre que ~ est compris entre 9 et 10; la largeur 6 =» .2 1
= go m".
2r Exemple. Une crémaillère doit produire une traction de 2500*.
La table indique qu'on doit prendre , dans ce cas, t = 70mm ou — = 22; la largeur des dents doit être de H0mm. Si cette crémaillère était en fer, on devrait, d'après (207), prendre: t = 0,71-70 = 50““ et b — 2-50 =
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Pas et largeur des dents d’engrenages nids mécaniquement.
Dans les engrenages mûs mécaniquement, qui ont généralement une vitesse supérieure à '/» mètre, on doit admettre, pour la tension ©, produite par la force P sur les dents supposées à l'état de repos, une valeur d’autant plus faible que la vitesse v à la circonférence du cercle primitif est plus considérable, afin de tenir compte des chocs et des vibrations. Dans ce but, il convient de prendre, pour les dents en fonte:
et, pour les dents en bois, la valeur précédente, multipliée par 0,8, sans que © puisse jamais dépasser 2\ On obtient ainsi, pour la fonte, la série des valeurs suivantes:
lk,34
et
pour le = 2,00
bois:
lk,Ü7.
La vitesse v (en mètres) se détermine en fonction du nombre de tours « par minute et du rayon R (en millim.) par la formule :
ou plus simplement
ïtRn
(Rn\
Il 000 j
De plus, on fait souvent varier la largeur des dents b avec la valeur de P Tredgold recommande de ne pas dépasser 7k,15 pour la pression par millimètre de largeur, c’est-à-dire le rapport P
-r- Nous devons faire remarquer, toutefois, que cette règle est
rarement suivie; dans un grand nombre d'installations soignées,
on trouve pour y des valeurs bien supérieures et qui s’élèvent
jusqu’à 25\ Il est bien évident, d’ailleurs, que pour éviter une
trop grande usure, il convient que le produit -y ■ n De soit pas
trop considérable. Dans certains cas, la valeur de y n s’élève
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jusqu’à 1200, mais il se produit alors une usure assez rapide. Dans les engrenages de fonte sur fonte, c’est pour la plus petite roue que l’usure est la plus forte. Il convient, dans ce cas,
Pn
de ne pas dépasser 500 pour le produit - g et même de se tenir
notablement au-dessous, si c’est possible; pour de petits efforts à transmettre, on peut facilement descendre à 200 et même à 100, tout en restant dans des dimensions acceptables. Dans les engrenages à dents de fonte sur dents de bois, l’usure se porte presque entièrement sur ces dernières et on n’a pas, par suite, à se préoccuper de celle des dents de fonte. On ne saurait également trop recommander de ne pas dépasser 500 pour la Pn
valeur de -g , dans la roue à dents de bois, et de rester, autant
que possible, entre 300 et 400. On ne peut évidemment pas donner, à ce sujet, des règles parfaitement précises, car on est obligé, dans les questions de ce genre, de prendre eu considération les difficultés de construction de toute natnre, de tenir compte des modèles existants, etc.; c’est au constructeur d’apprécier, pour les différents cas particuliers, dans quelle mesure il convient de s’écarter des valeurs sanctionnées par l’expérience.
Pour les groupes d’engrenages, c’est-à-dire pour ceux qui sont composés de plusieurs roues engrenant avec une seule, on doit prendre pour », an lien du nombre de tours de la roue moyenne, le nombre de ses contacts de dents, c’est-à-dire le produit du nombre de tours de cette roue par le nombre des roues latérales.
Lorsque, de cette manière, on est arrivé à fixer la valeur
de -g-, c'est-à-dire celle de b, ainsi que celle qu’on veut admettre pour ® , le pas t se calcule par la formule (204) qui donne : f
16,8- 716200 N /olM
SbB » ' ' ' ‘ ’
N désignant le nombre de chevaux à transmettre.
Dans les engrenages mûs mécaniquement, le nombre des dents ne doit jamais être inférieur à 20, afin d’éviter que les erreurs d’exécution ne prennent une importance trop considérable ; pour le même motif, et plus spécialement au point de vue de l’usure, on doit prendre 3 d’autant plus grand que la vitesse de rotation est plus considérable. C’est ainsi que , dans les engre-
êb '
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nages de turbines, qui sont animés d’un mouvement de rotation rapide, le nombre des dents est rarement inférieur à 40 et s’élève souvent jusqu’à 80.
Dans les engrenages à dents de fonte sur dents de bois, pour arriver à l'usure la plus faible, il y a avantage à placer les dents de bois sur la roue motrice, puisque dans cette roue l’engrènement commence à la racine de la dent pour finir à la tête, tandis que l’inverse a lieu pour la roue menée.
Lorsqu'on a choisi 3 d’après ces considérations, déterminé b d’après les indications de l'expérience et fixé la tension 6, la valeur de t se trouve donnée par la relation:
Dans le cas où c’est j qui est déterminé, au lieu de b, on a:
‘-MŸihd) (2l2>-
/ " Exemple. Une roue hydraulique, destinée à transmettre un travail de 60 chevaux, a un diamètre de 9m et une vitesse de lm,3 à la circonférence ; elle est munie d'une couronne en fonte à denture intérieure, dont le cercle primitif coïncide approximativement or ec la circonférence intérieure de la couronne, dont répaisseur est de 400mm; cette couronne doit conduire un pignon en fonte faisant 40 tours par minute. On a, dans ce cas :
— . -f “ 3,1 et, par suite, - = i :j ; on a, de plus: c = 1,3 ■ ' JtJOO
«=» lm,17 et, par conséquent: P-Ti n 3846k. © devant être compris,
d'après les remarques précédentes, entre 3k,37 et 2k,69, nous prendrons
Pn
3 = 3ky 2. Pour la jietite roue, la valeur de j, > conformément aux iiulica-
lions de l'expérience , peut être frrise égale à 500 et nous aurons alors: y
■= = 12,5. On (ire de la d abord: b = ^ *=Jw,7,
soit 310mm et, p<ir conséquent, de la formule (210): t — "ff^i sio = ®01*
65™” ; ce qui donne provisoirement: 3“ t — = “ 34i,9.
Prenons 3 “= 348, ce qui iiennet de diviser la couronne en 12 segments, contenant chacun 29 dents et fournit, j xir suite, une division tris -convenable. Avec celte valeur de 3 • - 348, le rayon R reste à peu pris exactement égal à 3600. Pour la roue menée, on a maintenant: 3i 3 =
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jq ■ 348 = 26,37 ou 27, nombre qu'on peut admettre définitivement. On en déduit, pour la râleur du rayon: Ji, — => i !79""",3.
2 • Exemple. Une turbine, dont l'arbre vertical fait 96 tours juir
minute, doit transmettre une force de 100 chevaux à un arbre horizontal faisant 144 tours; il s'agit de déterminer les deux roues coniques nécessaires pour cette transmission. Nous snpposerons que la roue menée soit à dents de bois, l'autre à dents de fonte et nous prendrons 3 = 72, 3i = La vitesse v , évaluée approximativement, étant comprise entre 6 et 7a, nous pouvons admettre environ Jk,4 pour 3. Si, d'après les indications de l'expérience , nous prenons b — 240 la formule (211) nous donnera:
t = 8596^ J i ./i',*'- ,li: ou 57""". D'après la table du § 186, cette valeur
donne B — 37-11,46 ^ 653""°, 2; ce qui conduit pour e à 6“,57 et montre que la valeur 1,4, admise pour ©, est convenable. Nous avons maintenant:
p = ÏÎLÆ = <m 1140°; on en déduit j* = = 4,75 et y« =
96-4,57 =» 456, valeurs qui sont toutes les deux parfaitement admissibles.
3’ Exemple. Dans une équipage de roues dentées, fig. 495, où la roue et le pignon de chaque arbre sont respectivement de même grandeur que
Fig. 495.
la roue et le pignon de V arbre précédent , les efforts à la circonférence des roues sont inversement proportionnels aux nombres de tours; dam ce cas, P
pour que la valeur de - b, c'est-à-dire l'usure, reste constante pour tous
les couples de roues, il convient de donner à toutes ces roues la même largeur. Cette disposition est celle qu'on emploie dans les équiqages de roues dentées, destinées à transmettre le mouvement à l'arbre principal des tours à pointes.
Dans les engrenages, exposés à des chocs violents, on doit adopter des dimensions notablement supérieures à celles que fournissent les calculs précédents. C’est ce qui se fait notamment pour les engrenages des moulins, où la résistance des dents est rarement en rapport avec les pressions statiques. Dans ces engrenages, le pas est souvent de 3 à 6 fois supérieur à celui
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que donnerait notre calcul; la valeur adoptée pour g- » est également très - faible (XOO et au - dessous). Une observation analogue s’applique aux engrenages de laminoirs, où la valeur de t est, en moyenne, de 2 à 3 ibis celle du calcul et souvent même plus considérable encore.
4" Exemple. U n arbre de meule exige, à la vitesse de 120 tours par minute, un travail de 4 chevaux , qui doit lai être transmis jwr deux roues à dents de fonte et de bois; le rayon H est égal à 2ô0mm. On déduit de la formule (209), jjour la vitesse, v ~ 3^,15 et, jxir suite, P ^ 9.jk. Pour arriver à une P
usure très-faible, {menons g » très-i>etit et égal , par ex., à 120; ce qui 95- 120
donne b => — 95“™. Comme, d'après (208), <2 doit être supposé
égal à il en résulte qu'on devrait prendre: t — y ^ 7-ÿg- 9™“. En
réalité, dans la pratique , afin de tenir compte des chocs et des vibrations, on adopte pour t une valeur beaucoup plus considérable , comprise entre 40 et 50““.
Au lieu de continuer à montrer par des exemples les divergences entre les valeurs données par le calcul et celles qu’on admet, en réalité, pour les cas spéciaux dont il s’agit, nous préférons intercaler ici une série de tableaux, qui renferment les dimensions adoptées dans la pratique pour certains engrenages exposés à des chocs.
Engrenages cylindriques.
liqxie.
478 dimensions d’engrenages pratiques.
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Remarques relatives aux tableaux précédents.
Ainsi que le montre la première colonne, les éléments fournis par les tableaux se rapportent spécialement à des engrenages destinés à la transmission de forces considérables et pour lesquels on a indiqué, aussi exactement que possible, les nombres de dents. La matière dont sont formées ces dents est donnée par la dernière colonne. Les divers signes F/F, BjF, FjB représentent respectivement des engrenages de fonte sur fonte, de bois sur fonte et de fonte sur bois; la première lettre se rapportant toujours aux dents de la roue menante. Le travail indiqué est le travail réel en chevaux et non le travail nominal. Les divers exemples des tableaux donnent lieu aux observations suivantes: JV* 1. La Tout menante est un volant denté, engrenant avec deux pignons d'égale grandeur et transmettant un travail de 300 chevaux à chacun d'eux, soit un travail total de 600 chevaux. Par conséquent , pour le rotant, Pn
~r a du être multiplié par 2 (v. l'avant dernière colonne).
N° 2. Machine soufflante de l'ancien chemin de fer atmosphérique Pn
de S‘ Germain. La valeur de -v- est tris -élevée; ce défaut devait être très -sensible, lorsque le service fonctionnait sans interruption.
Na 3. La valeur de r est encore tris -élevée; toutefois, en raison P
du petit nombre de tours, g- n ne dépasse pas la limite admissible.
N°m 4 et 5. Les données de ces deux »"■ se rapportent à la puissante roue hydraulique de Greenock (qui est encore aujourd’hui la plus grande de toutes celles qui existent), La pression par unité de largeur de la couronne dentée est très - considérable ; toutefois, la transmission par engrenages parait être dans des conditions relativement satisfaisantes , ce qui doit sans
Pn
doute être attribué à la faible valeur de —j~ • Pour le pignon du n° 5, la Pn
valeur de -g- est à peu près la même qite pour le pignon du n° 4; ces
deux pignons doivent donc être très - sensiblement soumis au même degré d'usure.
N° 6. Les dents de la petite roue (pignon) sont plus faibles que celles de la grande (volant denté), ainsi que l'indique la colonne des tensions (<&). Il est très-probable qu'au début le volant portait des dents de bois.
N° 8. Bien que la pression par unité de largeur soit très -considérable, P n
la valeur de -g- se trouve encore suffisamment petite. Dans ce cas, comme
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ou n" 4, la le union tien dents est assez forte. L'application de la formule (208) nous aurait donné des râleurs plus faibles.
N" 9. Les dents en bois se sont effilées ou bout d'un certain temps de marche; cette diminution d'épaisseur doit être attribuée à la pression trop considérable, supportée par ces dents, qui est ici de 2k,l; dans les mêmes conditions, nous aurions adopté lk,5 seulement d'ajmès la formule (208).
N° 10. Deux roues à dents de bois engrènent avec un pignon à dents de fonte calé sur T arbre d'une hélice ; chacune de ces roues ayant une largeur de dent de 120 "•*, la largeur totale à introduire, pour le calcul de © Pn
et de -r , est de 2-120 »■ =*= 240ma.
N° 11. Pression par unité de largeur très -considérable , qui s'est
traduite par une usure des dents; avec aussi forte valeur de p > il est évidemment difficile de maintenir ces dents en bon état.
A'0 13. Les dents sont trop faibles, et il s'en casse assez fréquemment; l'usure de ces dents doit être extrêmement rapide, ce qui s'explique, d’ailleurs,
P ft
par la valeur exceptionnelle de ^ •
A" lb. Cette paire de roues (installée par Fairbaim) peut avoir à transmettre un travail double de celui qui est indiqué, c'est-à-dire que, dans certains cas, elle doit pouvoir transmettre le travail de 4 roues hydrauliques, au lieu de 2, chacune de ces roues ayant une puissance de 120 chevaux. Dans ces cotiditions, la tension des dents s'élèverait à 3k, valeur admissible;
Pn
toutefois, pour une marche pernuinente, la valeur de ~r- serait, alors un peu trop forte.
Pn
Ar° 18. 1m valeur de ^ , qui semble dsjà très-élevée pour la roue
à dents de bois, est extrêmement forte pour la roue à dents de fonte; il importe toutefois de remarquer que, dans ce cas, l'usure doit se produire à peu près exclusivement sur les dents de bois.
A’° 20. Ce type d'engrenages est emprunté à un nouveau mode de transmission d'une usine de construction de machines, qui précédemment avait employé arec le plus grand succès, comme organes de transmission, des roues hyperboloides. ITn défaut de la disjwsiiion adoptée tient à ce que les dents de bois se trouvent placées sur la roue menée; ce qui a pour conséquence, comme nous l'avons pu, d’augmenter notablement les chances d'usure (v. S 210, p. 474).
F. Dimensions du corps des roues d’engrenage.
Couronne «l'une roue dentée.
Ou désigne, sous le nom de couronne ou de jante d’une roue, la partie annulaire, sur laquelle se fixent les dents; la
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désignation de jante s’applique plus spécialement à l’ensemble de segments séparés qui , dans certains cas, constituent, par leur réunion, la couronne de la roue. Dans les engrenages cylindriques en fonte, on peut prendre, pour l’épaisseur de la couronne:
(Fig. 490 k 498). L’épaisseur de la couronne n’est pas uniforme : jusqu’au milieu , ou d’un bord à l'autre , elle augmente de
Fig. 496. Fig. 497. Fig. 498.
ô à *lt <) ; elle est renforcée, de plus, par une nervure qui, pour les pas de faible dimension et pour des bras k section ovale, peut être profilée en arc de cercle (fig. 498). D’après la formule (213), un pas de 20” exige une épaisseur de couronue de 3-1-8 — il”; ponr t — 10”, ô n’est que de 7”.
Dans les roues coniques en fonte, Fig. 499 k 501, l’épaisseur de la jante va en augmentant de l’intérieur à l’extérieur, où elle atteint °/5 rf, et se raccorde avec les bras, comme l’indiquent les figures. Dans les roues k dents de bois, la couronne doit avoir
Fig. 499. Fig. 500. Fig. 501.
une plus grande épaisseur et, de plus, être renforcée latéralement; cette augmentation de dimensions a surtout pour but de
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permettre un encastrement convenable des dents. Les nombres proportionnels, pour les roues cylindriques et coniques, sont indiqués respectivement par les Fig. 502 A 504 et 505 A. 506. Les dents de bois d’une trop grande largeur sont formées de deux pièces (fig. 506), dont les queues sont séparées par une traverse.
Fig. 505.
Fig. 506.
Les roues cylindriques de très -faibles dimensions (petits pignons), lorsqu’elles ont à transmettre un effort un peu considérable, sont renforcées latéralement par un ou deux disques, Fig. 507 et 508; il convient de tourner exactement ecs disques jusqu’au rayon du cercle primitif, quand le pignon doit engrener avec une crémaillère (fig. 509) ; celle - ci porte , dans ce eas , des
guides latéraux rabotés, sur lesquels roulent les disques du pignon. Les petits pignons, de 7 à K dents, engrenant avec des roues à dents de fonte, se font souvent en fer et, dans ce cas, ils ne sont pas muuis de disques latéraux.
Bras d'une roue dentée.
Les sections des bras, qu’il convient d’adopter pour les différentes formes de couronnes, que uous venons d’indiquer, sout représentées par les figures suivantes.
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Fig. 510 et 511. Sections à nervures, de dimensions différentes; dans la tig. 511, le tracé en pointillé représente la forme
Fig. 510. Fig. 511. Fig. 512.
de section qui convient le mieux, pour l’emploi de gabarits, dans le moulage en sable (troussage). La fig. 512 représente une section ovale, pour laquelle, en chaque point, la largeur /ï est la moitié de la hauteur h. Le nombre 21 des bras d’une roue se trouve convenablement déterminé par la relation:
a - 'UŸEVt
OU
a = V»V3 Ÿïr
Au moyen de laquelle on a déterminé la série des valeurs
suivantes :
E.c cmple. Pour une roue de 50 dénis, de 50mm de pas, la valeur de 3V 1 est 50.7 =» 350, qui se rajyprochc beaucoup de 400; la roue doit donc avoir 5 bras. Si le pas n'était que de 16mm, 3 Y l serait égal à 50.4 «=- 000, nombre compris entre 144 et 256; le nombre des bras devrait donc être 3 ou 4.
Dans la section à nervures, la hauteur h du bras, contenue dans le plan moyeu de la roue, se détermine au sentiment; nous devons faire remarquer, toutefois, que le plus souvent on obtient, pour h, une valeur très - convenable, en prenant, pour le
rapport un nombre compris entre 2 et 2,5; l’épaisseur con-
stante p de la nervure se détermine à l’aide de la formule:
3l(LV ....
«Uj
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Lorsque cette formule donne une épaisseur de nervure trop forte ou trop faible, 'au point de vue de l’aspect ou de l’exécution à la fonderie, on moditie la valeur primitivement admise
pour j et on recommence le calcul. Ces tâtonnements peuvent
d’ailleurs être notablement réduits par l’usage de la table du paragraphe suivant.
La hauteur de la seconde nervure, près de la couronne, est légèrement inférieure à b, tandis que, près du moyeu, elle lui est égale ou même un peu supérieure.
Dans les bras à section ovale, la hauteur h près du moyeu est, en général, égale à 2 1 et va en diminuant jusqu’à la couronne , où elle n’est plus que */s 2 t.
Table relative aux dimensions des bras des roues dentées.
Valeurs di
fl
p pour
1" Exemple. La rôtie précédente de 50 dents et de 50 mm de pas, a pour largeur de dents 100 si on ]>rend, pour la hauteur h de la nervure, dans le plan moyen de la roue, h 2t — 100mm, la table précédente donne i>OHr l'éjmisseur: fl = 0,35-100 = 35mm. Si on trouve cette épaisseur incommode et si on préfère une nervure plus faible , on peut prendre, par exemple , h => 2fli5 ■ t 2yQ5 ■ 50 = 113""* et la table donne alors: fl = 0f28 • 100 = 2Smm.
Les bras à nervures en croix d’une roue à dents de bois et de la roue à dents de fonte , qui engrène avec elle , ne doivent avoir, comme dimensions, que les 8/io de celles qu’on donne aux roues de fonte sur fonte. Lorsqu’on veut opérer avec plus d’exactitude, ou peut commencer par déterminer les dents de foute
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équivalentes aux (lents de bois données et chercher ensuite les dimensions des bras correspondant au pas, à la largeur et au nombre de ces dents de fonte.
Moyeu d’une roue dentée.
Suivant la forme de section adoptée pour les bras, la surface extérieure du moyeu d’une roue dentée comporte une ou deux parties légèrement coniques; dans les roues de grandes dimensions, chaque tronc de eône se termine par une partie arrondie, dont le profil est un quart d'ellipse; la longueur L du moyeu, qui est ordinairement égale à s/4 h , peut être prise un peu plus forte, dans le cas de roues d’un grand rayon; l’épaisseur du moyeu est donnée par l’expression w = 10 + 0,4 h , h désignant la hauteur du bras.
Lorsque le moyeu n’est pas destiné à être posé à chaud, il est légèrement évidé à l’intérieur, sur une partie de sa longueur, de telle sorte qu’on n’ait à dresser au tour, à chaque extrémité, qu’une largeur égale à 3/4 w. Le passage de la clavette de fixation est dressé sur toute la longueur du moyeu et présente une inclinaison égale à celle de la clavette. Dans les roues destinées à transmettre des efforts considérables, le moyeu se trouve renforcé par une saillie, ménagée directement au-dessus du logement de la clavette, afin d'éviter que l’introduction de cette dernière ne puisse amener sa rupture. Une précaution, qui paraît préférable, consiste à renforcer chacune des deux extrémités du moyeu, ou au moins l’une d’elles, par un anneau en fer rapporté. Ces anneaux, à section carrée, dont le côté est à peu près égal
à ” , augmentent très - notablement la résistance du moyeu et
permettent de chasser la clavette avec force , sans aucun danger de rupture.
Poids des roues dentées.
Le poids (t d’une roue cylindrique, établie d’après les règles précédentes, peut être représenté approximativement par l’expression suivante :
Q mm bt* (6,25 3 + 0,04 3*) .... (216) dans laquelle b et t sont exprimés en décimètres.
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L’asage de cette formule se trouve notablement facilité par
la table suivante, qui donne ^ pour une série de valeurs du
nombre de dents. Chacune des quantités , fournies par cette table, correspond à un nombre de dents, qui est précisément la somme des chiffres inscrits à l’entrée des deux lignes horizontale et verticale correspondantes.
Exemple. Une roue dentée en fonte, construite d'après les règles précédentes, a 50 dents, Oiem,5 de pas et ldcm de largeur; un a, dans ce cas, b 1* — 0/15 et la table (colonne 2, ligne 4) donne pour le jmids: G =* 0/!5 -412,5 *»» 101k,l. Si la roue, conservant encore 50 dents, arait .70“’“ de pas et 60™“ de largeur, son jioids serait: G — 0,0 ■ OrP ■ 412,5 — 0/154-412,5 <= 2^,28.
Les roues coniques et les roues à dents de bois, avec des bras en croix légers (v. § 215), ont des poids un peu inférieurs à ceux que donne la table précédente.
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XIII. Leviers simples
Tourillons de leviers.
Dans la construction des machines, on désigne , sous le nom de levier simple, un bras de levier, dont l’une des extrémités est fixée sur un axe de rotation, tandis que l’extrémité libre (oscillante) porte un tourillon. Ce dernier organe diffère de ceux que nous avons étudiés précédemment (chap. IV) en ce que la pression change ordinairement de sens k la fin de chaque oscillation. Ce changement de sens du mouvement a pour résultat de produire sur l’huile un effet d’aspiration , analogue à celui d’une pompe, et de ramener, par suite, constamment cette huile sur la surface de contact entre le tourillon et les coussinets; le graissage s’effectue donc d’une manière plus satisfaisante que dans les tourillons à pression de direction constante et on peut, dès lors, sans inconvénient, adopter, pour la pression par unité de surface du tourillon, une valeur supérieure à celle que nous avons primitivement admise, l’ar contre, les chocs successifs, dûs à ce même changement de sens, tendent à produire un jeu nuisible entre le tourillon et les coussinets; aussi, pour diminuer leur influence, convient- il d’introduire, dans le calcul d’un tourillon de levier, pour le maximum de tension, une valeur légèrement inférieure à celle que nous avons indiquée pour les tourillons d’arbres. Dans le cas des tourillons, soumis k une pression do direction constante, en désignant par P cette pression, S le maximum de tension et p la pression, par unité de surface, entre le tourillon et les coussinets, nous avons déterminé le diamètre
d et le rapport -j par les formules suivantes:
pour les tourillons d’extrémités:
pour les tourillons à fourchette:
‘-v&vh* i-Vîi
Les valeurs à introduire, dans ces formules, k la place de P et © étaient '/»* et 6* pour le fer, */Bk et 10“ pour l’acier.
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Dans le cas actuel, pour les motifs que nous venons d’indiquer, nous adopterons les valeurs suivantes:
tourillons d’extrémités tourillons & fourchette
fer
acier
fer
acier
d - yp
0,84 yp
o,96yT
VP
Dans ces valeurs l se trouve exprimé directement en fonction de P, au lieu de l’être comme précédemment; cette modification tient à ce que, dans les tourillons de leviers, on se trouve souvent conduit à adopter, pour d, une valeur supérieure à celle qu’indique la formule, soit pour des raisons de construction, soit par ce que le tourillon doit être assimilé à un tourillon intermédiaire. Ainsi que nous l’avons montré au § 82, on obtient toujours, pour le tourillon, une longueur suffisante, en prenant celle du tourillon normal équivalent. Dans le cas où l’espace dont on dispose ne permet pas d’adopter cette longueur, il convient d’augmenter le diamètre , afin d’arriver à une valeur de p, qui ne soit pas supérieure h celle que nous venons d’indiquer. L’usure, qui se produit alors, est plus considérable que dans le tourillon normal, mais on n’a pas à redouter d’éehauffement, si l’on a soin d’établir un graissage convenable (§ 83).
Les différentes formes, sous lesquelles les tourillons de leviers se trouvent ordinairement employés dans la pratique, sont représentées dans les figures suivantes et constituent le tourillon simple (ou d'extrémité), le tourillon double et le tourillon à fourchette. Pour obtenir une construction satisfaisante, il est essentiel que le corps du tourillon soit parfaitement ajusté dans le vide préparé il l’extrémité du levier. L’épaulcment , qui, dans la fig. 513, se trouve au-dessus de la partie conique, ne doit pas toucher la surface du levier, afin de ne pas s’opposer à l’entrée de cette partie conique; la figure indique le jeu h laisser et qui, pour plus de clarté, a été légèrement exagéré. Dans les constructions très -soignées, ce jeu peut être dissimulé en ménageant, sur la face du levier, une cavité, dans laquelle s’engage, à frottement libre, l’épaulement du tourillon. Dans le tourillon double, Fig. 514,
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convenablement exécuté , la pression peut être supposée égale il
-â sur chacun des tourillons, qui peut, dès lors, être considéré
Fig. 513.
comme un tourillon d’extrémité, soumis à cette charge. Dans le tourillon il fourchette, tig. 515, les deux parties du corps, engagées dans les branches du levier, appartiennent à une même surface conique.
1 " Exemple. Pour une pression P -= 2000k, un tourillon simple de levier doit tiroir, s'il est en fer, un diamètre d = y 2000 , soit 4-5mm et une longueur égale. En acier, il aurait , comme dimensions, d — 0.84y/ 2000 — 38mm et I = 43 mm. Arec un tourillon à fourchette, les formules (217)
donneraient, futur la même charge, d — 0,7 y 2000 = 32""" et l = 1,4 yè 2000 = 64 Si on augmentait le diamètre de ce tourillon, si on le portait, par exemjde , à 40""", il serait avantageux de conserver, pour 1, 64""" ; dans le cas oit cette longueur devrait être réduite le plus jiossible, son minimum se trouverait déterminé par la condition p < 1 et on devrait prendre l =
La direction de l'effort n’est pas nécessairement variable ponr tous les leviers ; c’est ainsi , par exemple , qn’ellc reste constante pour les leviers à contrepoids, les balanciers des machines d’élévation d’eau il simple effet, etc. Dans ce cas, il convient de calcnlcr les tourillons simples (ou d’extrémités) d’après les formules du § 79 (v. le 3' ex. du § 80). Pour les tourillons à fourchette, on peut admettre /) — */*k et © = 6k, lorsqu’ils sont en fer, p = s/,k et 3 = 10k, lorsqu’ils sont en acier; on a alors: tourillons en fer tourillons en acier
d — n,Hyp i «=• 2,+yp
d — 0,6 7 V p l — 2,37yiJ
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2° Exemple. Pour un levier, soumis à une charge de 2000 k agissant toujours dans le même sens, un tourillon à fourchette en fer devrait avoir, comme dimensions, d = Ofi Ÿ2O00 — 36'"“ et l — 108mm; arec l'acier, on aurait d = 3(P'm, l = 306""; si on portait le diamètre à 40 la longueur
2000 • fi
I devrait être prise au moins égale à - — 80mm. Un tourillon d'ex-
trémité en fer derrait, d'après le § 79, avoir, pour diamètre, d — */» \'2tM0 __ $(J mm clt jUJUy langueur. I = W""',
Fixation des tourillons des leviers.
Les matières qu’on emploie, de préférence, pour la construction des leviers, sont le fer et la fonte. Les figures pré- Fig. 5l«. Fig. 517. Fig. 518.
AXES ET MOYEUX I)E LEVIERS
cédentes (de 513 à 515) donnent les rapports à observer pour les dimensions, dans le cas des leviers en fer. Pour les leviers en fonte, les tig. 516 à 518 indiquent, à la fois, les formes de section qu’on peut adopter et les dimensions proportionnelles des trous de. tourillons simples et doubles. Pour le tourillon à fourchette, nous renverrons au balancier en fonte du § 237. Lorsque ce tourillon forme un véritable axe, on peut lui appliquer les règles données pour les axes au chap. V.
Axe et moyeu d'un levier.
L’axe sur lequel est fixé un levier simple se trouve ordinairement soumis à des efforts simultanés de flexion et de torsion. Les dimensions de eet axe, pour les différents cas qui peuvent se présenter, se déterminent à l’aide des formules du chap. V et du chap. VI (§ 1 10).
Qnant au moyeu, il doit être établi dans des conditions de résistance différentes, suivant (pie l’arbre sur lequel il est calé est exposé à la torsion ou simplement soumis à des efforts de flexion. Dans le premier cas, pour un levier en fer avec arbre en fer, de même que pour un levier en fonte avec arbre en fonte, si ou désigne par w et ï. les épaisseurs des parois et les longueurs des moyeux, par D les diamètres des deux arbres, calculés par les formules (98) et (99), pour le moment statique FR, eu ayant simplement égard à la résistance, il convient de prendre:
pour
tv
Si le levier doit être fixé sur un arbre d’un diamètre supérieur à I), on commence par déterminer ce diamètre idéal D, qu’on introduit ensuite dans la formule (219). Ou procéderait d’une manière analogue, s’il s’agissait d’un moyeu en fonte à fixer sur un arbre en fer, et inversement. Les fig. 516 à 518 représentent les formes, qui sont ordinairement en usage pour les moyeux en fonte. Dans les cas où on est forcé de s’en écarter, ces figures peuvent souvent fournir d’utiles indications pour l’établissement des nouvelles formes à adopter.
BllAS DE LEVlEItS.
Exemple. Supposons qu'il s'agisse de construire en fer le levier de l'ex. 1 (§ 318), en lui donnant une longueur de bras de 600 ce qui conduit, pour le moment statique, à Pl{ = 3000-600 =» 130000fr'Dn. D'après la formule
(98), on a: D = 0)95 V 1300 ■ 000 = 101 si on prend y = ■/„ la
formule (319) donne: to = 0,15-101 = X =2-15 = 90""“. Le moyeu
devrait recevoir les mêmes dimensions de section, si an lieu d'être calé sur un arbre en fer, il decait l'être sur un arbre eu foute.
Los moyeux , dont les axes ne sont exposés qu’à la flexion, ne sc rencontrent que dans les leviers composés (v. g 237).
Bras de levier il section rectangulaire.
Supposons d’abord qu’il s’agisse de calculer un bras de levier droit, à section rectangulaire, soumis k une force P, contenue dans son plan moyen et normale à son axe longitudinal, fig. 519.
Fig. 519.
En désignant par li la hauteur du bras, dans le plan de l’axe du moyeu, par b son épaisseur et par ô le maximum de tension admissible, on a la relation:
Ou, en remplaçant la tension è par tîk pour le fer et 3k pour la fonte:
fer
. PP b = hT
fonte
VU
sc donne la hauteur h; en
Cette formule suppose qu'on réalité, c’est là le mode de calcul le plus convenable, puisque cette valeur de h achève de déterminer le profil du levier, pour lequel le sentiment fournit une première indication de forme.
1er Exemple. P — 2000k, H — 600""“. Si le levier doit être exécuté
en fer et si on preiul k = 180““", la formule (230) donne: b =
= 36 mm.
BRAS DK LEVIERS.
Pour une largeur b constante, la hauteur du liras doit aller en diminuant, depuis l’arbre jusqu’au tourillon, où elle se réduit
à si on suppose, au contraire, que cette largeur varie, de
telle sorte que le rapport reste constant, la hauteur vers le
tourillon est il3h (v. les n"" 111 et VU, § 10).
Dans un très -grand nombre de cas, la force P se trouve appliquée en dehors du plan moyen du bras et tend, par suite, à produire, en même temps, une flexion et une torsion de ee bras. Nous pouvons remplacer cette action composée par un simple mouvement de flexion idéal, dont le moment serait le produit de P et d’un bras de levier idéal li , v. tig. 520.
Fig. 520.
En supposant que le plan de P soit à une distance c du plan moyen de fixation du bras, la valeur de JR’ est donnée, avec une approximation suffisante, par les formules:
. \ R' — »;.p+ •/.VSTTci 1
JJ>C| « - »/.*+ 5/sV«* + cfl
1 ou R‘ = 0,975 R + 0,25 c • • (221).
R < c R ■= 0,625 R -f 0,6 c J La tig. 520 montre comment R' peut être déterminé graphiquement. Dans le cas où le bras a une direction oblique, il convient d’adopter, pour la construction, une disposition, qui permette d’arriver rapidement au résultat, comme l'indique la troisième solution de la figure.
2* Exemple. Four un levier , dont la longueur de bras est de 600*"" et qui est soumis à un effort de 2000*, la distance c est de 400""*. Dans ce cas, on a H> e et, tCajtris (221), on doit poser: R —0,970 000+ 0,25-400
«= CS.5"“. En supposant h *=■ ISO1””, on troupe b = — 180* , soit 42 ™ra,
au lieu de 36'*'*, comme dans le i*’ exemple.
BKAS DE LEVIERS.
On donne souvent à la section des leviers eu fonte une fonne analogue à celle de la tig. 516. La largeur b peut d’ailleurs se déterminer, comme précédemment, en ne tenant pas compte des petites nervures accessoires.
Sections de liras de leviers composées.
Les sections, représentées par les figures suivantes, permettent d’obtenir une répartition de matière plus avantageuse que dans la scetion rectangulaire et doivent, par suite, être employées, de préférence, dans le cas d’efforts considérables. Il est d'ailleurs facile de trouver les dimensions d’une section de ce genre, en déterminant d’abord la section rectangulaire nécessaire et en la transformant ensuite.
Fig. 521. Fig. 522. Fig. 523. Fig. 524.
En partant des notations indiquées sur les figures et en désignant, en outre, par h0 et hg la hauteur et la largeur d’un liras de levier à section rectangulaire , qui correspondrait à l’effort appliqué au tourillon, la transformation peut s’effectuer de la manière suivante :
En se donnant le profil du levier, c'est-à-dire la hauteur /i„ du bras à section rectangulaire, qui doit être égale k h, on détermine d'abord la largeur correspondante /)„, puis on trouve b par la relation:
Cette formule suppose connus les rapports g et g ; mais
le choix de ces éléments ne présente aucune difficulté et est une conséquence de la forme de section adoptée pour le levier. Lors-
BRAS I>E LEVIERS
qu’on applique la formule (222) au calcul des dimensions des sections, représentées par les Fig. 523 et 524, on peut négliger l’influence des cornières et, comme compensation, ne pas tenir compte de l’affaiblissement produit dans les plaques par le percement des trous de rivets. La table suivante donne une série de valeurs, qui simplifie beaucoup l’emploi de la formule (222). Le même procédé peut être appliqué, avec avantage, au calcul d'autres pièces, telles, par exemple, que les supports de toutes natures, les flèches de grues en fonte et en tôle, etc.
Table pour la transformation des sections rectangulaires de leviers en seettons composées.
Valeurs de y_j_
(Ml
! îe
Exemple. La longueur d'un levier simple 11 — 2000mm et l'effort appliqué au tourillon P = 2500“ ; le bras doit être en fonte avec une section
MANIVELLES
à double 1, dont la hauteur h„ doit être égale à 32 O”"". D'après la for mule (220) , la largeur b„ de la section rectangulaire , correspondant à cette 2 • 2300 - 2000
charge, serait b0 — q20: ’ uu 38mm- Pour transformer cette sec-
c 1 Tl
lion, jmsons — j. J 4; la table précédente nous donne alors (col. 5
ligne 7): y^ — — 0,44, d'où on déduit: b = 0,44 b„ — 0,44-0,98 — 43 ran'; oh a ensuite, pour la longueur des nemires des rebords, J) — 4 13 «= 172 et, jtour leur éjmsseur, c = 12^ 12 = Joute* ces valeurs sont
parfaitement admissibles pour Vexéeution. Dans le cas où l'on s'imposerait la condition que c=*b, on devrait transformer la formule (222), en introduisant cette condition, mais 011 }>eut s'en dispenser et arriver au réstdtat, en opérant jmr tâtonnements et en se donnant successivement différentes
valeurs de y et de £- ■ Si on pose, par exemple, f, «= 5, £ — J0 > 1,1 tntjlc
précédente (col. 7 , ligne 5) donne: ^ ■ -
0,34 et , par suite, b >*- 0,34-98
33mm, tandis gnon trouve c «= «= 32mm, râleur gui se rapproche
assez de celle de b, j unir qu'il soit inutile de faire d'autres hypothèses sur
Excentriques
Nous allons examiner successivement ces différentes dispositions de manivelles.
Manivelles en fer.
Ces manivelles peuvent être établies d’après les règles indiquées pour les leviers simples avec uu seul tourillou (§ 218).
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Les fig. 526 et 527 représentent la disposition la plus généralement employée. La hauteur et la largeur du bras diminuent, à mesure qu’on se rapproche du tourillon, où leurs valeurs ne sont plus que les */3 de celles qu’elles ont à la naissance; l’une des faces, eelle qui est opposée au tourillon, présente un certain bombement. La queue du tourillon, qui a une forme conique, est entrée de force dans le trou de la manivelle et sa position est, en outre, assurée par un écrou. Pour la lixation de ce Fig. 525. Fig. 526. Fig. 527.
tourillon, il convient d’ailleurs de tenir compte des observations du § 218. La lig. 525 représente une manivelle d’une seule pièce. Dans ce cas, l'arbre se termine par un rendement, dont le diamètre est précisément égal à la hauteur h du bras.
Application de la graphostatique au calcul d'une manivelle.
En raison de l’importance spéciale qui s’attache à la construction des manivelles, nous croyons devoir indiquer ici la manière dont on peut déterminer leurs dimensions par la graphostatique, soit qu’il s’agisse de manivelles simples ou d’arbres plusieurs fois coudés. Nous ne saurions trop recommander à ceux qui ne sont pas encore an courant de cette méthode de répéter les tracés suivants sur une série d’exemples, afin d’arriver
Rouleaux, le Constructeur. 32
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à connaître graduellement et, par suite, à surmonter les petites difficultés qui peuvent se présenter et qui exigent principalement une attention soutenue. Nous allons déterminer successivement l’arbre et le bras d’une manivelle.
Kg. 528.
s’exercer sur le tourillon de la manivelle, on commence par calculer le diamètre d et la longueur l du tourillon, puis on trace la série A H ('DE des lignes neutres de la manivelle, en établissant l’axe liC du bras, supposé perpendiculaire à l’axe de l’arbre, rigoureusement à sa distance du point A. Par le point a on mène la force P, normale à Eu, on choisit le pôle O du polygone des forces, qu’il y a avantage à prendre sur une parallèle à Ea , passant par l’extrémité de la force P; on trace O d a et dE, puis on mène OP,, parallèle à d P; a d E représente alors le polygone funiculaire, correspondant la flexion de l'axe a CE sous l’action de la force P; la ligne PP, = P, est l’effort du tourillon en P et P, a -» Q, la réaction en D ,
dirigée de bas en haut. Si on prend, en outre, a F égal au
bras 11 de la manivelle et qu’on mène F G parallèle à a P, FG (v. § 108) représente le moment avec lequel la force P tend il produire la torsion de l’arbre. Ce moment M, se compose,
en chaque point, avec le moment de flexion Mf, pour donner
un moment de flexion idéal M, 3/8 M, -f % \Mj 8 -f- M,* (§ 45
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et 108) et on obtient ainsi la surface «les moments Cc'd'e'E. Les ordonnées de cette surface permettent de calculer les diamètres aux différents points de l’arbre; il suffit, pour cela, de faire usage de la formule (85), où /, doit être considéré comme l’ordonnée correspondant au diamètre connu d du tourillon.
Bras de la manivelle. On prolonge la ligne Eu et, par le point B, on mène Ba0 faisant avec BC un angle C B a0 égal à l’angle B ad du polygone funiculaire; B n0 C, eu comptant les ordonnées horizontalement, représente la surface des moments pour la flexion du bras de la manivelle sous l’action de P. Si ou fait, eu outre, Cc0 =-• B ha = Ce, les ordonnées horizontales du rectangle Bb0e0C sont les moments de torsion de P, aux différents points du bras, par rapport à BC, considéré comme axe neutre. En composant ici encore, d’après les formules connues, les moments de torsion et de flexion, on obtient la surface des moments Bb'hFC pour le bras «le manivelle («„«' — */s aoC, II i = r’/B Bb0, Il h — li0 h' + h'i ). Les ordonnées «le cette surface, portées dans la formule (85), où on connaît «léjà t, et d, permettent de donner d’abord au bras la forme IKLM, qui est celle d’un eonoïde. Si maintenant on veut donner au bras une forme à section rectangulaire, adopter, par exemple, le profil S T U V, dont les hauteurs aux différents points soient connues, il est facile de calculer les largeurs correspondantes, en fonction des ordonnées y du eonoïde , par la formule suivante :
Pour le calcul de ces valeurs, on peut utiliser, avec avantage, la seconde table des nombres, qui se trouve à la fin du volume. Si l’on reconnaît définitivement que la position de l’axe B C n’a pas été convenablement choisie , on la corrige et on répète, si «mie juge nécessaire, le tracé précédent. La distance du point E au point B est sans influence sur les dimensions du bras de la manivelle.
En ne tenant pas compte de petites quantités, qui sont d’ailleurs parfaitement négligeables, ce procédé fournit les dimensions du bras et de l’arbre, de la manivelle avec un degré «le sécurité identique à celui du tourillon. Si on voulait obtenir une sécurité plus grande ou plus faible, il faudrait prendre, comme point de «lépart, un tourillon idéal, présentant le degré de sécurité désiré.
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Dans ce qui précède, nous avons supposé l’axe du bras BC normal à l’arbre de la manivelle. Lorsque ces deux axes font un angle légèrement différent d’un angle droit, comme dans la tig. 627, on peut négliger cette différence. Mais, lorsque l’inclinaison devient plus considérable, qu’elle se rapproche, par exemple, de celle de la tig. 525, il est nécessaire d’en tenir compte. On peut procéder alors de la manière suivante, fig. 529.
Fig. 529.
Le diagramme de flexion, pour l’arbre de la manivelle, se trace comme dans la tig. 528; la partie, qui correspond à a h, est utilisée pour le fuseau du tourillon AB; celle qui correspond à CE, composée avec le moment de torsion FO, donne la surface des moments Ce et c'E.
Le bras de la manivelle, ici encore, se trouve soumis à des efforts simultanés de flexion et de torsion; si ou mène AB' perpendiculaire à l’axe BC, on détermine le bras de levier B' C et le polygone de flexion est une section du triangle CB' C, dont l'angle It est égal à l’angle daD. La torsion ayant pour bras de levier Alt, son moment est représenté par l’ordonnée de ce triangle, menée, normalement à BC, par le point a, qui est déterminé par la relation B! a' — B' A. La composition des moments de torsion et de flexion fournit la surface des moments, qui peut être utilisée de la même manière que dans le cas précédent.
MANIVELLE» EN FONTE
Manivelles on fonte.
Souvent, dans, les manivelles, le tourillon, au lieu d’être cylindrique, est sphérique; cette dernière forme, en particulier, est celle qu’on adopte généralement pour les manivelles en fonte, fig. 530. Le diamètre de cette sphère, pour être dans de bonnes
Fig. 530.
conditions, doit être pris égal à une fois et demie celui du tourillon cylindrique normal, soumis à la même charge. Un mode de fixation très - convenable pour le tourillon, et qui a été fréquemment employé dans ces derniers temps, consiste à l’introduire de force dans le trou de la manivelle et à river son extrémité à froid. La scctiou du bras, qui présente une forme en I, peut être déterminée facilement à l’aide de la table du § 223. Toutefois, lorsqu’on prend pour //, comme nous l’avons supposé dans la figure , le diamètre extérieur du moyeu , il arrive ordinairement que les dimensions de la section du bras, fournies par le calcul, sont trop faibles pour pouvoir être exécutées convenablement en fonte et que, pour obtenir une pièce d’un aspect satisfaisant, il convient de les remplacer par d'autres plus fortes, qu'on détermine au sentiment.
Souvent aussi le bras d’une manivelle en fonte est simplement une pièce pleine, à section rectangulaire, réunissant le moyeu de l’arbre à la partie annulaire, destinée à recevoir le tourillon.
CONTRE - MANIVELLE
Lorsqu'on fait usage de la graphostatiqne , pour déterminer les moments, on commence par ehorclier, comme nous l’avons fait précédemment, le bras en fer à section rectangulaire, qu’on remplace par une pièce en fonte de largeur double (v. § 221), et on passe ensuite de cette dernière pièce à la forme de section en I, an moyen de la table du § 223.
Contre - manivelle.
On désigne, sous le nom de contre -manivelle, une manivelle à bras incliné, qui part du tourillon d’une manivelle ordinaire et qui a la meme axe de rotation que cette manivelle. La fig. 531 représente une contre - manivelle en fer, exécutée d’une seule pièce comme celle de la fig. 525. Ordinairement, le petit bras
Fig. 531.
est dirigé, comme l’indique la figure, eu sens contraire du bras principal, mais souvent aussi il occupe une position différente. Le tourillon et le bras d’une contre - manivelle se déterminent exactement comme ceux d’une manivelle ordinaire. Comme le moment de la pression sur le tourillon de la contre- manivelle a, en général, une faible importance, le bras de la manivelle peut rester tel que nous l’avons déterminé précédemment. Mais, il n’en est pas de même du tourillon correspondant, qui doit être calculé spécialement, en tenant compte des efforts simultanés de
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torsion et de flexion, auxquels il se trouve soumis dans ce eas. On doit alors recourir à l’emploi de la formule (221) en remarqnant que , la contre ■ manivelle se trouvant conduite par la tnaui vellc, le moment de cette contre -manivelle atteint son maximum pour le milieu du tourillon principal.
Calcul graphostatiqiie de la contre -manivelle.
La fig. 532 représente le diagramme, fourni par la graphostatique, pour une contre -manivelle, dont les deux bras sont obliques par rapport il l’axe de la manivelle principale.
Fig. 532.
Dans cette figure, on a tracé d'abord la ligne des axes AB CD EFG III, en prenant, aussi exactement que possible, les longueurs AB, CE et FG, d’après les longueurs des tourillons correspondants. La pression 1, qui s’exerce sur le tourillon de la contre -manivelle, est supposée dirigée en sens contraire de la pression 2 sur le tourillon principal.
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Polygone des forces. Dans le polygone des forces, tracé à droite de la figure, la pression l sur le tourillon de la contre manivelle est supposée dirigée de bas en haut et correspond à la ligne 0 1 ; le pôle 0 est choisi sur une horizontale , passant par le point O; la pression 2, sur le tourillon principal, est dirigée vers le bas et représentée par la ligne J 2. Traçons les rayons polaires 0 0, 10, 2 0, puis, dans l'autre figure , menons la ligne a (t parallèle à 1 O jusqu’à son intersection d' avec la direction de la force 2, qui passe par le point I)\ menons également <t g pnralléle à ‘J O, jusqu’à son intersection g avec la direction de la force 3, dont la grandeur n’est pas encore connue, mais qui passe par le point G et qui agit de bas en haut.
Pour trouver cette force, ainsi que celle qui agit en JJ, joignons les points g et 11, Ha sera la ligne de fermeture, qui doit bien être horizontale, puisque, dans le polygone des forces, la ligne de fermeture 00 a été prise elle -même horizontale. Si, dans ce dernier polygone, nous menons 03 parallèle à II g, la ligne 2 3 représentera la troisième force, agissant eu O, de bas en haut, et la ligne 30 la quatrième force, appliquée en G et dirigée vers le bas.
La figure ad' kg H représente, comme on le voit, le polygone funiculaire pour le système qu’il s'agit de construire. Au point k correspond im moment nul (v. § 90). Dans notre tracé, pour plus de commodité, le triangle kg II a été reporté dans la position kg H. Le polygone funiculaire, que nous venons de trouver, peut être utilisé, comme surface des moments, pour une partie de la construction, ainsi que nous allons le voir.
Fuseau AB. La détermination des dimensions de ce fuseau s’effectue facilement au moyen des ordonnées verticales du triangle ab b, lorsqu’on a préalablement calculé le tourillon en A pour la pression 1.
Pièce de tourillon ODE. Cette pièce est soumise à des efforts de flexion, dont les moments sont représentés par la surface cd' e, et à des efforts de torsion, dus à la force 1, dont le bras de levier r = Ce — B b. Pour déterminer le moment de torsion, prenons al = r et menons l’ordonnée IV ‘, cette ligne est le moment de torsion; la surface correspondante pour EDO est donc le rectangle, construit sur IV et ce, qui, composé avec le trapèze cd' e, donne la surface des moments ccd' e e. Comme il peut arriver que la pression sur le tourillon de la contre -
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manivelle agisse seule, auquel cas le côté ad' doit être prolongé jusqu’en m, nous partirons de ce dernier polygone de flexion et nous obtiendrons alors, comme courbe limite de la surface des moments résultante, la courbe ed"c", dont les ordonnées permettent de déterminer les dimensions de CB F. Ainsi que nous l’avons dit dans un paragraphe précédent, la plus petite longueur l, qu’on puisse admettre pour ce tourillon, est celle du tourillon normal d’extrémité, correspondant k la pression 2.
Arbre F G II I. Cet arbre est soumis à des efforts de flexion, représentés par le fvolygone Ffg'H, et au moment de torsion de la force 3, diminué de celui de la force 1. Pour déterminer le moment de torsion de la force ;f , prenons, dans le polygone des forces, un second pôle O', situé sur une horizontale, menée par l’origine de la force 2, et sur la même verticale que l’autre pôle O; joignons 2 O', menons dg" parallèle à cette ligne et prenons <1 n — Ce — li\ l’ordonnée nn représentera le moment de torsion
Fig. 533.
cherché. Si maintenant nous prenons l’ordonnée en a, correspondant à une abscise égale à A a = R — r, cette ordonnée
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donnera le moment de torsion de la force 1 sur le liras, lequel agit en sens contraire du précédent. En retranchant cette dernière ordonnée de nn, on obtient la ligne Ff, comme hauteur du rectangle de torsion FI if", qu’il suffit de composer, comme à l’ordinaire, avec les moments de flexion, pour obtenir la surface des moments résultante Ff" g" h"? I. Il peut arriver que la force 1 soit nulle, c’est, par exemple, ce qui a sensiblement lieu dans les machines à vapeur, où le tourillon de la contremanivelle ne conduit que le tiroir; dans ce cas, on doit construire la surface des moments de flexion Ff0g"U, celle des moments de torsion FF0iI et examiner si la surface résultante a des ordonnées plus grandes que la surface précédente, auquel cas ce sont celles-là qui devraient être utilisées pour la détermination des dimensions. C’est le cas qui se présenterait avec • les données de notre figure, où ce second polygone résultant se trouve figuré en pointillé, sans lettres, au-dessus de la ligne FL En supposant que les forces en I se réduisent à un couple, la pièce II I n’est soumise qu’à la torsion et, par suite, le polygone résultant se réduit à un rectangle.
Bras JiC de la contre • manivelle. Ce bras éprouve des efforts de torsion et de flexion, dfis à la force 1, qui agit, dans le premier cas, avec le bras de levier AA„, perpendiculaire à CB prolongé (le moment de torsion est égal à l’ordonnée en a0) et, dans le second, avec le liras de levier A0C (le polygone funiculaire est un triangle, dont CA0 est l’un des côtés et dont l’angle en A0 est égal à baa„). La composition de ces deux espèces de moments donne CBcac" pour la surface des moments (v. fig. 535).
Bras principal EF. La force 2 exerce, en avant, sur ce bras, des efforts fléchissants, dont les moments sont représentés par les ordonnées de la surface D„FF" (l’angle eu D„ est égal à l’angle edg"), et une torsion, dont le bras de levier est DD0, perpendiculaire à FE prolongé; ce même bras est soumis, en outre, à l’action de la force l, qui produit, en arrière, des moments fléchissants, représentés par la surface E0 EF', et un moment de «
torsion, dont le bras de levier est AE0} normal à EF. Les moments de flexion, retranchés les uns des autres, fournissent la surface Ed0c0F"’ F, tandis que les moments de torsion donnent, comme différence, le rectangle construit sur EF] la composition de ces deux surfaces fournit définitivement E e" f" F comme
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surface (les moments. Dans le cas où la force 1 devient nulle, on n’a plus il faire les différences des surfaces de moments de même espèce et on obtient le polygone funiculaire, tracé en pointillé, dont les ordonnées supérieures à celles de la surface précédente sont, par conséquent, celles qu’il convient d’utiliser pour la détermination des dimensions.
Après quelques exercices, on arrive à exécuter rapidement les operations que nous venons de décrire, surtout si l’on a soin de se borner à la recherche des parties importantes, pour lesquelles l’exemple précédent donne déjà, d’une manière générale, les renseignements nécessaires. L’emploi du diagramme, pour déterminer les sections des pièces et la transformation de ces sections, ne pont présenter aucune difficulté, après les indications du § 226. lorsque le bras principal et celui de la contre manivelle ont une direction perpendiculaire à l’arbre , le problème se trouve notablement simplifié, ainsi que le montre le paragraphe suivant. •
Arbre il un seul coude.
Les arbres coudés se divisent en deux catégories, suivant qu’ils présentent un ou plusieurs coudes. La fig. 334 représente un arbre il un seul coude.
Fig. 534.
ne peut se faire, avec quelque exactitude, par la méthode analytique, qu’en entraînant de grandes complications, tandis que la graphostatique permet d’arriver à la solution du problème, d’une
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manière à la fois très -simple et très -exacte; aussi, emploierons nous uniquement cette dernière méthode. La fig. 535 donne le tracé des lignes d’axes A ÜCDEFGH d’un arbre coudé à bras inclinés, dont il s’agit de déterminer les dimensions.
L’effort P, qui agit sur le tourillon de la partie coudée, a
pour expression œsu> cn désignant par Q la pression exercée
par le piston dans la direction KM, et par a l'angle de la direction KL de la bielle avec KM. l’our une valeur constante de Q, cet effort atteint sensiblement son maximum, lorsque KL est perpendiculaire au rayon LM. Comme ce maximum diffère
d’ailleurs très -peu de la valeur — correspondant à la position vertical ML, de la manivelle, nous pouvons, sans inconvénient, adopter cette dernière position pour la détermination graphique de P. L’effort en M est parallèle et égal à P; en K s’exerce une pression normale, N — (Jttju , dont le maximum correspond à la position AT, L , M. 11 résulte de là que les
Fig. 535.
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moments de flexion du bras de la manivelle et de l’arbre peuvent être considérés comme atteignant leur maximum au même moment et comme produits par une même pression P.
Dans notre figure, E est le milieu du tourillon de la partie coudée, Pet// deux paliers ; nous supposons, de plus, qu’en A soit appliqué un couple, capable de s’opposer il la torsion produite par la forée P, agissant avec le bras de levier S. On voit, d'après cela, que le problème actuel présente la plus grande analogie avec celui que nous avons traité dans le paragraphe précédent. La partie II G remplace ici le fuseau du tourillon de la contre -manivelle, avec cette différence toutefois que la force en H , au lieu d’être une variable indépendante, dépend de la pression P en E.
Polygone des forces. Pour que la ligne de fermeture du polygone funiculaire soit horizontale, on commence par joindre les points B et II à un point quelconque e de la normale Ee prolongée. Cela fait, à partir du point O, on porte la force P, on mène O O et 1 0, respectivement parallèles à lie et Br', puis 02 perpendiculaire à P; la longueur 1 à 2 représente alors la force Pt, qui agit en li, de bas en haut, et la ligne 2 0 la force P„, agissant en //, également vers le haut; 0 2 est la distance polaire.
Fuseau H G de V arbre. Ce bras n'est soumis qu’à une flexion produite par la force P, appliquée en II. Le triangle 11 G g est la surface des moments, dont les ordonnées servent à déterminer les dimensions de la pièce , lorsqu’on a calculé le tourillon en 11.
Fuseau BC de T arbre. La surface des moments de flexion est le triangle B Ce. Pour tenir compte, en outre, de la torsion due au moment PB, menons, dans le polygone des forces, (X 1 normale à P et égale à 02, puis E0e0 parallèle à 02 et égale à E e — R ; 0 E0 est alors le moment cherché , qui donne le rectangle A a' Ce-, en composant, à la manière ordinaire, ce rectangle avec le triangle de flexion, on obtient la surface des moments résultante A B Ce" b" a".
Tourillon DEF. La surface des moments de flexion est d f f e' d'. Pour obtenir celle qui correspond à la torsion produite par la force Ps, agissant en //, avec le bras de levier Ee — R, prenons H g — Ee = R ; l’ordonnée g g représente le moment de torsion. En composant le rectangle de torsion dff " d" avec
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la surface de flexion, on obtient dff’e'd" pour la surface des moments. L’ordonnée maximum ce" est la seule qu’on ait h utiliser, puisque le tourillon doit être cylindrique.
Bras coudé GF. Ce bras éprouve un mouvement de flexion, dû à la force P3, agissant en //„, II Ifu étant normal à FG\ la surface de moments correspondante est FGg0ft, où l’angle gü //„ G est égal à l’angle g H g. La force P3, agissant avec le bras de levier II //„, tend , en outre , à produire une torsion, dont le moment h h' s’obtient en prenant H h H Jl0 ; cette ordonnée, reportée en F h'" et G h", donne le rectangle de torsion F h" G h'" ; par la composition de cette surface avec la précédente, on obtient définitivement la surface des moments F G g" g".
Fig. 53C.
Bras coudé; CD. On mène ED„ et //// perpendiculaires à CD. Pour la position KLM de la bielle et de la manivelle, fig. 5.30, la force P, appliquée en D„, tend à produire une flexion en avant, tandis que la force P3, appliquée en //, tend, au contraire, ù produire une flexion eu arrière. Les polygones funiculaires cor-
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respondants sont les triangles 7 \Ci et 7/ Ci’ (C i = O 770 dans le polygone des forces et H„h„ ■= CD„). La différence de ees deux surfaces donne Ci" i"' pour la flexion du bras I) C. De plus, ee bras se trouve soumis à deux torsions, l’une en avant, l’autre en arriére; la première est due à la force P, agissant avec le bras ED0 = kk„, dans le polygone des forces, et sou moment est, par suite, 0 k; la seconde, produite par la force P3, avec le bras de levier 777/ -= 77/, dans le polygone funiculaire, a pour moment 77. La différence de ces deux derniers moments, portée suivant C c0 et D d0, donne le rectangle de torsion I)d„ Cc0. Enfin la composition de ce rectangle avec le triangle de flexion fournit la surface des moments C I) 7 7, qui complète la série des surfaces propres à déterminer les dimensions des cinq parties principales de l'arbre coudé.
Le tracé précédent montre très -nettement les efforts auxquels l’arbre se trouve soumis en ses différents points et permet, par suite, de comprendre facilement, dans la plupart des cas, les faits de rupture, signalés pour certaines pièces de ce genre.
Lorsque les deux axes des bras du coude sont perpendicnlaircs à l’axe de l’arbre, la recherche des surfaces des moments se trouve notablement simplifiée.
Dans ce cas, tig. 537, A B CD EF G II représentant la série des axes des pièces de l’arbre, nous supposerons, comme précédemment, qu’en A soit appliqué un couple, dont le moment soit égal et de sens contraire au moment de torsion VU.
Polygone des forces. Nous prendrons ici, pour mesure de la force P, la hauteur ce du triangle Bc II, tracé comme précédemment. Si on fait B b" = ee', qu’on mène b" O parallèle à c 77 et Oh perpendiculaire à 777/', b" b et b B représenteront respectivement les efforts P3 et en 77 et en 77, Oh étant la distance polaire.
Fuseau 77 G. Cette partie n’est soumise qu'à des moments de flexion dont la surface est lî G g.
Fuseau ABC. Cette pièce, soumise à des efforts de flexiou, dont les moments sont représentés par la surface B Ce, est eu même temps sollicitée à la torsion par le moment PR. Si on trace c (f parallèle et égale à la distance polaire b O, c " p parallèle à cette même ligne et égale à Ee - 77, ce" est le moment de torsion, auquel correspond le rectangle de torsion ayant, pour base, AC et, pour hauteur, Aa =»» 77?/" ■* ce'". La
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composition des moments de flexion et de torsion donne la surface des moments A B Ce" b' a.
f'ifr- 537.
Tourillon DEF. Soumis à des moments de flexion, dont la surface est CG grc, et sollicité à la torsion par la force agissant en //, avec un bras de levier H = CD — ///’; ce qui donne, pour le moment de torsion, ff = Gf -= Cf'". La surface des moments résultante est CQg'e'e, qui, pour un tourillon cylindrique, peut être remplacée par le rectangle de hauteur G g" — Ce" = ce".
Brus FG. Sollicité à la flexion par la force P3, appliquée en G\ surface des moments correspondante GFf0, dont l'angle aigu G est égal à fllf‘‘, la même force, agissant avec le bras de levier II G , tend à produire une torsion , dont le moment est G g Ch = Fi. La surface des moments résultante est FGh'%.
Bras CD. Sollicité à la flexion par la force P, qui, pour le point C, donne le moment déjà trouvé ec" = Ck, et à la torsion, dont le moment est Cr = Cl — DI. Surface des moments résultante CDdk'.
Pour la même position de E par rapport à B et II, le moment de torsion, qui agit sur le bras CD, a ici une valeur plus considérable que dans le cas où les bras sont inclinés sur l’axe de l'arbre et, par suite, il est nécessaire de donner aux bras droits des dimensions plus fortes. Comme, d'ailleurs, la torsion
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de ces bras est d’autant plus faible que les points C et G sont plus rapprochés, il en résulte qu’au point de vue de l’économie de matière, il y a avantage à réduire le plus possible la distance de ces deux points. A ce même point de vue, l’emploi des bras obliques se recommande encore par ce fait que la longueur totale FG H, ou DG B, est nécessairement plus faible qu’avec les bras à angle droit.
Il arrive fréquemment qu’un arbre à coude unique doit être construit de telle manière que la torsion puisse s’exercer, tantôt à une extrémité, tantôt à l'autre. Il convient alors de tracer les surfaces des moments pour les deux cas, de les superposer et de prendre, pour chaque point, la plus grande des deux ordonnées qui lui correspondent. 11 est bien évident qu’ou doit adopter, dans les deux tracés, la même unité de mesure et la même distance polaire pour le polygone des forces. On rencontre des exemples de cas de ce genre dans les pièces intermédiaires des arbres coudés des machines de navires à roues (avec cylindres à vapeur oscillants) , établies d’après la disposition de Penn et dans lesquelles le coude de la pièce intermédiaire commande les pompes à air. Toutefois, dans ce cas, le genre d’action est un peu différent de celui que nous avons admis dans le tracé précédent et il est préférable de recourir à un tracé spécial, comme nous allons le faire.
Soit A B C DE FG H , tig. 538, la série des axes de l’arbre coudé. Supposons qu'abstraction faite des forces appliquées en F, on ait introduit un couple, dont le moment soit représenté
Fig.
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par Bb =■= Ce -= G g = H h. Les effets (lus à ce couple seront les suivants.
Fuseau ABC. Simple torsion, dont le moment, transformé en moment de flexion (v. IV, § 16, pour M, = 0), doit être porté suivant BU = Ce = % B b.
Fuseau G H. Même effet que pour ABC; la surface des moments a pour hauteur H h' •= G g' «*= Ce'.
Tourillon DEF. Ici encore le couple donne lieu au même moment de torsion que pour les deux fuseaux et on a Dd0 = Ff9 - BU.
Bras coudé CD. Le couple produit, en chaque point de ce bras, une flexion, dont le moment a pour valeur Ce" ■=» Dd
— Ce; le plan de flexion est perpendiculaire au plan de la figure. La surface des moments est un rectangle de hauteur Bb - Ce.
Bras coudé F G. Flexion et torsion simultanées. Décom-
posons le couple, comme on l’a indiqué au point G, en deux autres, l’un normal à l’axe du bras, l'autre suivant l’axe de ce bras. Au premier correspond le rectangle de torsion GFf'g" et au second le rectangle de flexion FGi*. Si on prend pq
— blt Gi, pr = ■ % G g", tp = Gg' — qs + qr, on obtient le rectangle FGg'f", qui représente la surface des moments résultante des deux premières.
Le tracé que nous venons de faire ne tient aucun compte des forces qui peuvent être appliquées au point E. Dans le cas où il en existe, on commence par déterminer séparément tous les moments de flexion et de torsion , correspondant aux forces et aux couples; cela fait, pour chaque partie de l’arbre, on ajoute ou on retranche, suivant leurs directions, les différents moments de torsion qui lui correspondent et on opère de même pour les moments fléchissants, en ayant soin d’ailleurs de tenir compte de la position des plans de flexion (v. § 44); eufiu la composition des moments de torsion et de flexion, ainsi obtenus, fournit, pour chaque pièce, la surface des moments résultante.
Le travail qu’entrainent , pour le bureau de dessins d’une usine de construction, les tracés du genre de ceux que nous venons d’iudiquer est, en réalité, d’une bien faible importance, eu égard aux nombreux services qu’ils peuvent rendre; en particulier, ils offrent, pour le constructeur, le grand avantage de le fixer exactement à l’avance sur les efforts, auxquels se trouverout
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soumis les divers éléments de pièces en fer forgé, d’nne exécution difficile, comme celle des arbres coudés.
Arbres il coudes innltiples. Arbres de locomotives.
Parmi les arbres en fer forgé ou eu acier, i\ coudes multiples, les arbres coudés des locomotives présentent une importance toute spéciale. Par suite de la complexité des différents genres d’efforts auxquels ces pièces se trouvent soumises, il est à peu près impossible au praticien de les soumettre au calcul. La méthode grapbostatique , au contraire, ainsi que nous allons le montrer, permet d’arriver à des résultats très- nets et offrant d'ailleurs toute sécurité, à la seule condition d’être appliquée par un dessinateur, qui se soit suffisamment exercé sur les tracés de constructions plus simples, douués précédemment. Nous elioi-
Fig. 539.
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sirons ici, comme exemple d’application, un arbre de locomotive avec cylindres intérieurs, tel que celui représenté par la fijç. 539.
Comme la grandeur des roues intervient dans le tracé du plan des moments, nous les avons reproduites avec l’arbre. C\, Cs sont des plans verticaux, passant par les axes des cylindres, yl, et yl, les milieux des supports des tourillons, B, T\ et BtDt les portées des moyeux des roues; les plans des axes des coudes, eu Cl et Ct, sont perpendiculaires l’un à l’autre. Cela posé, dans la position indiquée sur la figure, l’arbre se trouve soumis à trois genres d’efforts: 1° les pressions, contenues dans un plan vertical, qui sont dues au poids de la locomotive et k l’action latérale des rails sur les rebords des roues; 2° les actions horizontales, qui comprennent la pression du piston sur la manivelle Ct et la résistance des rails (l’adhérence); 3° la pression, dirigée obliquement, de la bielle sur la manivelle (\ . Nous négligerons les autres actions accessoires, telles, par exemple, que celles dues aux tiges d'excentriques de la distribution et nous considérerons successivement les trois genres d’efforts que nous venons d’indiquer.
Forces et moments dans le plan vertical. Fig. 540. A la hauteur du centre de gravité de la locomotive est appliquée, en SB, la partie Q du poids de cette locomotive, qui correspond à l’arbre coudé. Par suite des mouvements de lacet et de l’action île la force centrifuge dans les courbes, il se développe une force horizontale II, qui peut être évaluée à ijs Q. La résultante R des forces Q et 11 représente alors la charge île l’arbre, que nous pouvons décomposer en pressions P, et /', sur les tourillons, en yl, et yl,, et en pressions y, et sur les têtes des rails F, et Fs. Ia>s deux forces (J, et V* sc décomposent elles -mêmes chacune eu deux autres sur les portées des moyeux. Si, de toutes les forces ainsi obtenues, nous ne considérons que les composantes normales à l’axe de l’arbre, nous arrivons définitivement à six actions verticales, tendant à produire la flexion de l’arbre; les unes 1, 2, 3, 4, appliquées en Du yl,, yl, et />,, sont dirigées vers le bas, tandis que les deux autres 5 et 6, en J5, et R,, sont dirigées vers le haut. Si maintenant nous choisissons un pêde 0 (à une distance arbitraire de F, mais qui doit rester la même pour tous les tracés suivants), nous formerons le polygone des forces F i ü , puis le polygone funiculaire ou la surface des moments dx a, a, dt b, <#, , qui, pour chaque point de l’arbre, situé
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dans le plan vertical (ici le plan de la ligure) donne, par l’ordonnée correspondante, le moment fléchissant; la surface totale se trouve désignée par V.
Forces et mometds dans te }>lan horizontal. Fig. 541. Ainsi que nous l’avons expliqué dans le paragraphe précédent, la pression P sur le tourillon, pour la position LM de la manivelle, est légèrement supérieure à la pression Pn du piston; mais, au point de vue de la ro Dit ion de l’axe, son moment
(co^â ^rosaj 8e r*^uit précisément à P0R, de telle sorte que
la roue à gauche étant supposée glisser sur le rail, l’autre roue se trouve maintenue sur le second rail par un effort correspondant an moment P0R, c’est-à-dire que la résistance an glissement 3, en Et, est égale à ^P0. Au moyen de cette dernière
force et des résistances l et 2 sur les tourillons, il est facile de construire d’abord le polygone des forces Ai 2 U, puis le polygone funiculaire 11 (en hachures claires), qui représente les moments
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correspondant aux forces horizontales. (Les forces l et 2 ont été obtenues en déterminant d’abord la position de la résultante des forces 3 et 4, parallèles et dirigées dans le même sens, puis en décomposant cette résultante 3 + 4 en deux composantes, 1 et 2, appliquées en A, et .4,).
Fig- 541.
Forces et moments dons le plan incliné des bielles. Au point G , est appliquée la force Q = 5, dont l’inclinaison sur l’horizontale est donnée par l’angle MK L = a. Si nous décomposons cette force, comme l’indique la figure, en deux autres 6 et 7, appliquées en A , et At, nous pourrons former le polygone des forces, avec la distance polaire adoptée précédemment, puis le polygone funiculaire S (en hachures noires), qui peut être utilisé comme surface des moments, pour les flexions, dans le plan incliné des bielles.
Composition des trois polygones funiculaires correspondant à la flexion de Varbrc. Fig. 542. Comme les trois genres d'efforts, qui tendent à produire la flexion , agissent simultanément sur l’arbre , nous devons chercher à les composer. Dans ce cas , nous pouvons, conformément à une remarque du §44, opérer directement avec les ordonnées, représentatives des moments, comme avec les forces elles-mêmes. Nous formerons donc, pour une
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série de points de l’arbre très - rapprochés , les polygones d’ordonnées correspondantes, en ayant bien soin de tenir compte des directions; la ligne, fermant chacun de ces polygones, fournira,
Fig. 542.
en grandeur et en direction, le moment résultant. Un de ces polygones d’ordonnées, représenté dans la fig. 540, à gauche et à la partie supérieure, correspond au point C,. L’ordonnée verticale V est dirigée de bas en haut, l’ordonnée horizontale H, qui vient ensuite, est portée de droite à gauche, ainsi que l’ordonnée inclinée S\ par conséquent, la résultante T, qui correspond à une ordonnée dirigée en sens contraire , s’obtient en joignant le point de départ de V avec l’extrémité de S. En répétant la même opération, sur toute la longueur de l’arbre, on arrive à la surface des moments Dt D, b, at q q a, ht , qui donne les flexions de toutes les parties de cet arbre (à l’exception de celles des bras coudés).
Moments de torsion pour l'arbre. Pour la position des mani velles , que nous avons prise comme point de départ , une seule de ces manivelles tend à produire sur l’arbre une torsion, dont le moment est PR. Mais, si les manivelles se trouvent inclinées, toutes les deux, de 45° sur l'horizontale, le moment de torsion pour les fuseaux d’extrémités, C, D, et C’,/),, devient sensible-’ ment égal à \>:2 PR, ou 1,4 PR. Bien que, pour cette position de manivelles , les moments de flexion soient légèrement différents de ceux que donne le dernier diagramme , c’est cette valeur
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du moment de torsion qne nous introduirons dans le tracé, en faisant D,d\ — Did\ ■=■ 1,4 PB, tandis que, pour le corps de
Fig. 543.
toutes ces quantités étant rapportées, bien entendu, à l’échelle déterminée par l’unité de mesure des forces et celle de la distance polaire dans les polygones précédents.
Composition des moments de flexion et de torsion. Les moments de flexion et de torsion, composés d’après la formule du § 45, donnent la surface des moments Z), Z), ct\ b'\ . . . <t\, qui permet de déterminer les dimensions à donner aux deux fuseaux ClDl et C,Dt, ainsi qu’au corps de l’arbre 6’, C,, à la seule condition de chercher préalablement le diamètre en un point, correspondant à l’un quelconque des moments, à l’ordonnée Z?,?»",, par exemple. Comme, d’ailleurs, le diagramme n’est pas symétrique par rapport au milieu de l’arbre, il convient d’adopter pour les deux moitiés de cet arbre, la moitié du diagramme, qui présente les ordonnées les plus grandes.
Tourillon de manivelle en Ct. Les deux manivelles ont été reportées séparément dans les fig. 545 et 546, afin de permettre de représenter plus commodément les moments correspondants. Le tourillon FG, en Ct, est soumis d’abord aux flexions, dont les moments, fournis par le tracé de la fig. 543, forment ici la surface FGct, fig. 545. Pour déterminer les efforts de torsion, il convient de prendre toutes les forces appliquées
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à gauche du point E\ nous allons commencer par chercher leur résultante. Les forces l , 2 et 6 de la fig. 5-10 agissent verticalement; leur somme algébrique fournit la force verticale I. La force horizontale î de la lig. 541 est dirigée d’avant en arrière; elle porte, sur notre figure, le n" H. La force oblique 6 de la fig. 541 est également dirigée en arrière, vers le bas; elle porte le n° 111. La ligue (non représentée), allant du point C à l’extrémité de III, donnerait la résultante totale, dont la composante horizontale IV, agissant avec le bras de levier EF *- R , produit la torsion du tourillon. Dans la fig. 544 , prenons une longueur «0. égale à la distance polaire, portons IV à partir de 0, vers le bas, menons la ligne alVe et faisons af **= R; le segment fe de la perpendiculaire à af représente le moment de torsion , qui est reporté sur la fig. 545 en Ff‘. Le rectangle de torsion correspondant, composé avec la surface FGcl} donne FGc\ pour la surface des moments.
Fig. 544. Fig. 645.
Bras de manivelle E F. Le polygone des ordonnées pour le point E est représenté par la fig. 544, en VlHiSlTl. La composante horizontale h1 du moment résultant T, produit, sur le bras E F, une torsion, dont le moment est représenté sur la fig. 545 par Fd = A, ; la composante verticale r, correspond à une flexion du bras, dans le plan de la figure, Fb = v, ; en outre, la force IV, appliquée en E, produit sur ce bras, normalement à ce plan,» une flexion, dont le moment en F est représenté par b b,. La composition des moments fléchissants fournit la surface EFb'b", qui, composée elle -même avec le rectangle de torsion EFd donne définitivement la surface des moments résultante EFb“‘.
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Bras de manivelle GH. Pour le point H, le polygone des ordonnées est VtHtSt Tt. La torsion du bras GH correspond à la composante horizontale ht\ son moment se trouve représenté par H d, =■ /<, ; la composante verticale e, donne une flexion, dans le plan de la figure, Gb\ ■*» K, ; le bras est soumis, en outre, à une seconde flexion, normale à ce plan, duc à la force P, agissant sur GF et dont le moment est PB = fh (en prenant, dans la fig. 544, Og = P, af == R)\ le moment se trouve reporté en b,bs =- fh. lai résultante des moments fléchissants est GHb\b't, qui, composée avec le rectangle de torsion GIIdl, donne pour la surface des moments GHb"’t.
Tourillon KL. Fig. 546. Ce tourillon est d’abord soumis aux moments fléchissants, compris entre M et J\ à ce genre d’action correspond la surface des moments KLct, fournie par la fig. 543. Toutes les forces, qui agissent à droite de Ct, tendent à produire la torsion de ce même tourillon. La résultante des forces 3, 4 et 5, fig. 54<>, agit verticalement de haut en bas et se trouve représentée ici par F; de même la résultante (ou la différence) de 2 et 3 (fig. 541), qui est horizontale et dirigée d’avant en arrière, est figurée en 17; enfin on a reporté en VII la force 7 de la fig. 541, qui est également dirigée en arrière, obliquement au plan de la ligure. La composante verticale de la ligne qui ferme le polygone des forces V, VI et VII tend à produire une torsion du tourillon, puisque, d’après ce que nous avons supposé , le bras de manivelle J K est dans la position
Fig. 546.
horizontale. Le moment de cette composante verticale a pour grandeur kk\ Le tourillon est, en outre, sollicité à la torsion
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par le couple qu’introduit ici le coude de gauche (v. le texte correspondant à la tig. 53H); le moment de ce couple, qui est donné en Cl c', , sur la fig. 543, se trouve représenté ici par Kk; comme il agit en sens contraire du moment kk', précédemment trouvé, il en résulte que le moment de torsion du tourillon KL se trouve finalement représenté par Kk', qui, combiné en chaque point avec le moment de flexion, donne pour surface des moments résultante KLct.
Bras de manivelle J K. Ce bras est sollicité à la torsion par le moment K d de la composante verticale e, du polygone des ordonnées V3I13S3T3; il est également soumis, dans le plan vertical, à une flexion, dont le moment est K b =- K k, conformément à ce qui a été dit précédemment pour la fig. 538; de plus, il est soumis, dans le même plan, à une flexion, due à la composante verticale des forces V, VI et VII et dont le moment, an point K, a pour valeur b b3 (voir pour la détermination de ce moment le tracé supérieur de la figure 544); enfin il éprouve, dans le plan horizontal, une troisième flexion, dont le moment est bbx et qui correspond à la composante horizontale h3 du polygone des ordonnées. La composition de tous ces moments fléchissants fournit la surlace JKb\b't, qui, combinée elle -même avec le rectangle de torsion KdJ, donn eJKb'\ pour la surface des moments résultante.
Bras de manivelle LM. Le moment de torsion Ldt est égal à la composante verticale vt du polygone des ordonnées pour la position M. Des deux flexions, dans le plan vertical, l’une a un moment constant L b3 «■= Kk, l’autre un moment variable, dont la valeur est b3bt pour le point L ; le troisième moment fléchissant b3 bh est égal à la composante horizontale ht du polygone des ordonnées. La résultante de tous ces moments fléchissants est la surface M Lb't, qui, composée avec le rectangle de torsion Ldlt donne définitivement MLb"3 pour la surface des moments.
Des quatre bras de manivelle, J K et G II sont ceux dont les surfaces de moments sont les plus considérables. 11 convient donc île superposer ces deux surfaces (J Kb"t et G Ilb "3) et d’utiliser celle dont les ordonnées sont les plus grandes. On applique alors aux quatre bras les dimensions correspondantes, en leur faisant subir quelques simplifications, si on le juge convenable.
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Le tracé du plan des moments, pour un arbre doublement coudé , est, comme on le voit, assez laborieux et il exige qu’on traite les différentes questions qui s’y rapportent avec la plus sérieuse attention. Les résultats, fournis par ce tracé, ont d’ailleurs une très -grande importance, puisqu’ils permettent, en définitive, d’adopter sans danger, pour les différentes parties de l’arbre, une tension allant jusqu'aux deux tiers de la charge limite d’élasticité, c’est-à-dire 10* pour le fer et 15 à 16 pour l'acier, ainsi que nous l’avons constaté en appliquant notre diagramme à l’examen de pièces de ce genre d’une bonne construction.
Pour exécuter un tracé de cette nature sur une planche à dessiner, il est très - iuijiortaut de ne pas prendre une échelle trop petite; on doit éviter, toutefois, de la prendre trop grande, afin que le tracé des lignes parallèles ne devienne pas trop difficile. L’échelle la plus convenable est celle qui donne, pour le tracé de l’arbre entier, une longueur de 300 à 400““. De plus, on doit, autant que possible, pour les polygones de forces, déterminer la distance polaire, en se guidant sur des tracés antérieurs du même genre; une distance polaire trop petite donne un diagramme d’une trop grande hauteur, tandis qu’il se trouve trop écrasé avec une distance trop grande: les distances que nous avons adoptées, dans les figures précédentes, ont l’avantage de donner des diagrammes bien visibles. On peut se borner à un simple tracé au eravon fin, à la condition de différencier les surfaces des diagrammes par des teintes légères et foncées. I’our le dernier diagramme, qui représente la surface des moments résultante, le mieux est de l'indiquer par une simple, bordure d’une teinte vigoureuse, en rouge foncé, par exemple (v. fig. 543, <C\V\ ...) et de le limiter extérieurement par des traits de force. Il est utile, en général, de joindre au tracé une légende, indiquant la nature des surfaces représentées par les différentes teintes, afin de faciliter l'emploi de ce tracé pour des applications postérieures. Le dessin d’exécution de l'arbre lui -même doit être, autant que possible, établi sur la même feuille que le plan des forces, en ayant soin de faire coïncider les verticales passant par le indien de chaque figure, de telle manière que chaque section de l’arbre se trouve directement sur la même verticale que l'ordonnée qui lui correspond, dans la surface des moments
Avec un peu d’habitude, on arrive à distinguer assez facilement, parmi les actions auxquelles la pièce est soumise, celles
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qui ont une importance réelle, au point de vue des dimensions; il convient toutefois, si on ne veut pas s’exposer à des erreurs d’une certaine gravité, de ne décider qu’aprés mure réflexion quels sont les forces ou les moments qu’on peut négliger dans le tracé.
la; calcul graphostatique d’un arbre de locomotive à manivelles extérieures est différent de celui que nous venons d’iudiquer; mais on peut, saus grande difficulté, arriver à établir le diagramme correspondant à ce cas, en modifiant légèrement le procédé précédent.
Excentriques.
Si, dans une manivelle, dont le bras est R et qui est calée sur un arbre de diamètre D, ou augmente le diamètre d' du tonrillou , de manière à ce qu’il devienne supérieur à I) + 2 R, l’arbre peut être entouré par le tourillon, qui constitue alors un excentrique.
Fig. 547. Fig. MS. Fig. 549. Fig. 550.
Les tig. 547 à 550 donnent les dispositions les plus simples de ce genre d'organes. La plus convenable, pour les cas ordinaires, est celle de la tig. 549; les deux rebords du collier
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forment une espèce de réservoir, qui a l’avantage de maintenir constamment le disque dans l’huile et de réduire, par suite, notablement l’usure.
La largeur l du disque est égale à la longueur du tourillon d’extrémité équivalent, c’est-à-dire correspondant à la même pression; de la valeur e. du collet de ce tourillon se déduit la saillie a de l’excentrique, au moyen de la relation:
« _ 1,5 e - 5 + Vim l (224)
c’est à cette longueur « que se trouvent rapportées la plupart des autres dimensions.
Les arbres, qui portent des coudes de manivelles ou toutes autres parties saillantes de position invariable, ne peuvent pas, le plus souvent, recevoir d’excentriques, disposés comme ceux des figures précédentes; dans les cas de ce genre, il convient de les faire en deux parties, qu’on réunit par des boulons. Dans le cas particulier où l'excentrique doit avoir une faible saillie sur l’arbre, on dispose son moyen de fixation en dehors du disque proprement dit et en ayant soin de lui donner une épaisseur suffisante c’est-à-dire 3,5 a.
Manivelles à main.
Dans les manivelles à main, le tourillon présente la forme d’un manche. Les figures suivantes donnent les deux dispositifs qu’on rencontre le plus ordinairement; celui de la fig. 551 se rapporte à une manivelle manceuvréc par deux hommes, taudis Fig. 551. Fig. 552.
XV. Leviers composés
Des différentes espèces de leviers composés.
Deux leviers simples, qui ont un moyeu commun, constituent uu levier composé. Ce levier est désigné sous le nom de balancier (notamment dans le cas des grandes dimensions), lorsque les deux bras forment un angle égal à deux droits; lorsque cet angle à une valeur différente, on a ce qu’on appelle un levier brisé ou un croisillon et enfin on a une bielle ou un lcrin • oscillant, lorsque les deux bras coïncident et ont la même longueur.
La pression Q sur l’axe d’un Fig. 553.
levier brisé AOIi (fig. 553) est donnée par la formule:
Q V P, * * — 2 P, P, côs a (225)
en supposant les forces P, et P, respectivement perpendiculaires, en A et B, aux bras 04 et OB. Si on représente graphiquement P, par O B et P2 par OA, la force Q se trouve elle - même représentée par le troisième côté AB du triangle AO B.
Si les forces ]\ et Ps sont inclinées sur les bras OA et OB, il convient de remplacer ces bras par les perpendiculaires abaissées du point O sur les directions des forces.
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Têtes de balanciers.
De tous les leviers composés le plus important est le balaucier, en raison de ses nombreuses applications daus les machines à vapeur. Le balancier s’exécute ordinairement en tonte; les tourillons, dout il est muni à ses extrémités, sont assez souvent disposés comme celui de la fig. 516 (§ 219); un exemple de tourillons de ce genre se rencontre un peu plus loin, dans le § 237. Les autres modes de fixation, qu’on emploie encore pour les tourillons de balancier, sont représentés dans les figures suivantes.
Fig. 554. Tête de balaucier, à double tourillon, ornée et tournée, avec fixation invariable par clavette.
Fig. 555. Tête de balancier, avec pièce eu ter creuse portant les tourillons, s’adaptant exactement sur une partie tournée du balancier et maintenue par nu anneau claveté en avant. La pièce des tourillons doit être ajustée avec la plus grande précision, afin que l'assemblage ne vienne pas à prendre du jeu, sous l’action persistante du mouvement alternatif. Cette disposition a d’ailleurs l’inconvénient d'entrainer des dépenses de construction assez considérables.
Fig. 556. Tourillon à fourchette; les deux portées de ce tourillon sont tournées suivant une surface légèrement conique et
AXK ET MOYEU DE BALANCIER
il est maintenn par une vis à tête, avec, interposition d’une rondelle à bonis fraisés. A l’autre extrémité, le tourillon porte un ergot, destiné à empêcher tout mouvement de rotation.
Fig. 557. Tourillon à tête sphérique; le tourillon porte une longue queue, qui pénètre dans une partie alésée, ménagée à l’extrémité du balancier et sur laquelle elle est solidement fixée par une clavette. Cette disposition assure à la bielle une grande mobilité et permet de lui donner une forme simple, analogue à celle qui correspond au tourillon à fourchette de la fig. 556.
Fig. 556. Fig. 557.
Le diamètre des tourillons se détermine d’après les indications du § 218. Si le balancier est à simple effet, on doit faire usage des formules (58), (60) et (218); s’il est, au contraire, à double effet , ou peut employer les formules (217), qui donnent, pour ce diamètre, des valeurs plus faibles.
Pour les balanciers d’une très -grande force, le clavetage des tourillons peut se faire, comme l’indique la fig. 251, avec 6 ou 8 clavettes, s’engageant dans des rainures, ménagées dans la fonte du balancier; ce mode de fixation, lorsqu'il est exécuté avec soin, présente une très -grande sécurité.
Axe et moyeu de balaueler.
L’axe d'un balancier peut se déterminer comme un axe simple à fuseaux égaux (v. chap. V). La matière employée pour
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son exécution est ordinairement le fer forgé. Si le balancier est à bras égaux et s’il doit transmettre entièrement à une manivelle la puissance qu’il reçoit à l’Une de ses extrémités, il convient de donner aux tourillons de son axe les dimensions du tourillon de la manivelle. Pour un balancier à bras inégaux, qui ne fait que recevoir et céder de la force à ses extrémités, il convient de procéder d’après les indications du § 81 , en partant des tourillons doubles des extrémités. Enfin, si les forces présentent un autre mode de répartition, on doit recourir au procédé général, qui consiste à déterminer la somme algébrique des différents efforts auxquels le balancier peut se trouver soumis et à prendre le maximum de cette somme comme valeur de la pression sur l’axe. Il est très -commode, dans ce cas, de recourir à l’emploi de la méthode graphique, en suivant la marche que nous avons indiquée précédemment, pour les problèmes du § 39, par exemple. Au point de vue des oscillations transversales, il convient que la longueur de l’axe du balancier ne soit pas trop petite relativement à la longueur A du bras. On se trouve dans les conditions des bonnes constructions, en prenant la distance des
milieux des tourillons égale à 6 d + — •
Le moyeu doit avoir pour longueur 3,5 d et pour épaisseur 0,7 d (v. fig. 558). Si l'axe du balancier doit être en fonte , on lui donne la même longueur que s'il était en fer et on détermine ses autres dimensions d’après les indications du eliap. V. Les dimensions du moyeu doivent, dans ce cas, comme précédemment, être rapportées au tourillon idéal en fer; d’une manière générale, ces dimensions doivent se déterminer d’après les formules du § 220.
Bras de balancier.
La fig. 558 représente la forme qu’on donne généralement aux bras de balanciers. La hauteur h de la pièce, dans la section correspondant A l’axe du moyeu, étant déterminée en fonction de la distance de cet axe à celui des tourillons de tête et du diamètre d, il est facile de trouver les autres dimensions, en opérant comme nous l’avons indiqué aux §§ 222 et 223. Suivant les circonstances, la distance des milieux des tourillons d’extrémités varie de 4,0 <la à 5,5 da.
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La hauteur du bras h est donnée par l’expression:
/* = 4 tl + y (226)
en désignant par d le diamètre des tourillons de l’axe en fer du balancier et par A la longueur du bras. Daus le cas où le
Fig. 558.
balancier est à bras inégaux, il convient de prendre pour A la valeur moyenne des deux longueurs.
La courbe limite du bras, depuis le sommet du balancier jusqu’à la tête, destinée à recevoir les tourillons, doit être tracée par l’une des méthodes indiquées au § 101. La nervure de renforcement, établie au milieu du bras, a la même épaisseur c, que la nervure du rebord; la fig. 558 donne les profils de ces nervures.
La fig. 559 représente une autre forme de bras de balancier, qui se compose de deux pièces en fonte. Pour le calcul des dimensions d’un balancier de ce genre, il convient de considérer chacune des pièces comme un balancier distinct. ' Si , comme l'indique la figure, on fait usage de tourillons à fourchette, le diamètre de tourillon double idéal d\, pour chaque pièce, est égal au diamètre d3 du tourillon à fourchette.
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La fig. 5 GO est une coupe du balancier précédent, faite par l’axe du moyeu. La lig. 5G1 représente la coupe d’un balancier
Fig. 559.
de grandes dimensions, formé de deux pièces complètement séparées. Ces deux pièces sont solidement reliées l’une à l’autre par des boulons à entretoises; cette disposition permet d’établir les points de suspensiou des organes du parallélogramme sur les faces intérieures. Les axes des deux pièces, composant le
Fig. 060. Fig. 561.
balancier, doivent être déterminés comme les axes principaux, chargés en deux points (v. § 92).
HIKU.KH.
Balancier en fer.
Pour les balanciers, qui ne sont pas soumis à des charges trop considérables et dont la longueur de bras n’est pas trop grande, on .peut utiliser avantageusement la disposition précédente, avec deux pièces distinctes en tôle, comme l’indique la fig. 562.
La hauteur h de chaque pièce, dans la section faite par l’axe du moyeu, doit être les R/10 de celle donnée par la formule (226). Pour les balanciers de grandes dimensions, la disposition précédente doit être rejetée et remplacée par une autre, dans laquelle la section présente l’une des formes données par les fig. 523 et 524.
XVI. Bielles
Eléments des bielles.
La bielle est un organe , qui reçoit à l’une de ses extrémités l’action d’un levier, par l’intermédiaire de tourillons, pour la transmettre, à l’antre extrémité, à une autre pièce mobile, qui peut être elle -même un levier (balancier et manivelle), mais qui, le plus souvent, est une pièce à mouvement alternatif en
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ligne droite (tiges de piston à vapeur ou à eau, etc.); cette dernière pièce est elle -même munie de tourillons, destinés à l’articuler avec la bielle.
Daus les bielles, il existe une distinction très -nette entre les têtes ou les coussinets, qui entourent les tourillons d’assemblage, et le corps, qui est destiné à relier les deux têtes; aussi traiterons - nous séparément ces deux éléments des bielles. De plus, les dimensions de chaque tête doivent être dans un certain rapport avec le diamètre du tourillon qu’elle reçoit, rapport qui est d’ailleurs différent, suivant qu’il s’agit d’un tourillon d’extrémité, d’un tourillon à fourchette ou d’un tourillon intermédiaire, puisque, pour ces trois espèces de tourillons, les diamètres correspondant à une même valeur de la pression sont eux -mêmes différents. Nous devons donc également traiter séparément les dispositifs de têtes de bielles en usage pour ces trois genres de tourillons.
Tète de bielle pour tourillon d’extrémité.
La tête de bielle eu fer, avec chape, que représente la fig. 563 , est d’un usage très - répandu. Les coussinets sont maiu-
Fig. 563. '
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tenus par la chape qui les entoure et, lorsqu’ils sont arrivés à un certain degré d’usure, on peut les rapprocher au moyen de la clavette de serrage. Au point de vue des dimensions à donner, on doit, comme dans les paliers, séparer les coussinets des parties qui les entourent. L’unité, à laquelle on rapporte les épaisseurs, les largeurs et les saillies des rebords, est la même que pour les coussinets de paliers:
e = 3 + 7ioo d (227)
relation dans laquelle d désigne le diamètre du tourillon. La fig. 564 donne deux vues principales des coussinets avec leurs portées et d’autres formes accessoires.
Les autres dimensions de la tête sont rapportées au module: rf, =■ V P + 5 (228).
La largeur b peut être prise égale à 0,8 d, ; dans le cas oii la longueur du tourillon est égale à son diamètre, on peut prendre b — d — 2 e.
Exemple. Pour P^3000k, on a, <t après les formules (217), d — l = 6"0"m et, d'après les formules (218) , on trouve, pour le mmlule, d , — 00 4- 5 — 65"“ ; oh a , en outre , e = 3 + 4,2 = 7m“. Si on prend b ■ — d—2 e — 00 — 11 — 10"", o» obtient, pour l'épaisseur des jmrois de la chape, par exemple , 0)1 ■65 — 13""', j)our l'épaisseur au sommet , 0)3 ■ 65 = 20 m“ et enfin , pour les dimensions de la clavette, 0)12-65 ou 11"".
La clavette, lorsqu’elle repose librement, comme ici, entre les surfaces mobiles, reçoit une inclinaison plus faible que. dans le cas on elle se trouve maintenue par une vis de serrage, ou quelque dispositif de sûreté analogue. Dans le premier cas, la somme des inclinaisons sur les deux côtés ne doit pas dépasser l/u, tandis que, dans l’autre, on va jusqu’à '/«• La partie libre doit, du reste, avoir une longueur suffisante, pour qu’on puisse produire le rapprochement des coussinets jusqu’à la limite d’usure
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qu’on juge convenable. Aujourd’hui, on tend de plus en plus à supprimer toute ouverture à la jonction des coussinets, de telle sorte que, lorsqu’il s’est produit un certain jeu, il est nécessaire de limer les surfaces de contact, pour rendre possible le rapprochement des deux coussinets (v. par ex. fig. 567 et 568).
La tcte de bielle que nous venons d’examiner jouit de cette propriété caractéristique que, par suite de l’usure et du rapprochement des coussinets, qui en est la conséquence, le centre du tourillon se rapproche du corps de la bielle. L’inverse a lieu dans la tête de bielle de Sharp, fig. 565, où la clavette,
Fig. 5*35.
par l’intermédiaire d’une plaque de pression, pousse le coussinet inférieur vers le sommet.
.Dans la tête de bielle de Bury, fig. 566, on peut à volonté éloigner ou rapprocher du corps de la bielle le centre du tourillon, suivant qu’on agit sur la clavette supérieure ou sur la clavette inférieure. Ce dispositif réunit, par suite, les propriétés des deux précédents et il doit être employé, de préférence, pour tous les cas où il est important de conserver à la bielle, malgré l’usure, une longueur invariable.
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La fig. 567 représente une tête de bielle en bronze, qui a la forme d’un palier et qui a été fréquemment employée par
Fig. 566.
l’enn dans ses constructions. l>cs deux parties, dont se compose cette tête, sont fortement serrées l’une contre l’autre; lorsqu’on les fait porter directement l’nne contre l’autre, les surfaces de contact doivent être limées, toutes les fois qu’on veut corriger l’usure. Dans quelques cas, on se borne encore à garnir les rainures de plaques de cuivre, qu’on remplace, au bout d’un certain temps, par d’antres plus minces.
Le diamètre f> des boulons doit être choisi de telle manière que le diamètre du noyau ne soit pas inférieur à celui que donnerait la formule (43). Avec un filet triangulaire, cette condition est satisfaite en prenant:
avec un filet carré, le diamètre doit être légèrement supérieur. I>a tension, dans la section du noyau du filet, se trouve comprise,
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dans ce cas, entre 5 et 6k, ce qui est admissible (v. ci -après le 2* exemple du § 243).
Fig. 567.
Les écrous des boulons du chapeau sont munis du dispositif de sûreté de l’enn (fig. 168); sur la figure, l’échelle adoptée n’a pas permis de représenter les vis de pression. Ce genre de tête est d’un usage assez fréquent dans les machines il vapeur, à cylindres oscillants. Pour les têtes de bielles de grandes dimensions, comme celles que comportent les arbres coudés des puissantes machines marines, on a cherché à économiser encoro la matière, en employant des coussinets creux, dans lesquels le métal a une épaisseur relativement faible.
La fig. 568 représente une tête de bielle fermée. Dans un grand nombre de cas, ces têtes de bielles doivent être préférées aux têtes de bielles ouvertes , car elles sont à la fois plus solides et pins économiques, lorsqu’on dispose, pour leur construction, de bonnes machines outils. La disposition, représentée par la figure, est d’une forme très - élégante et peut s’exécuter complètement au moyen de machines (tour, machine à raboter, machine à mortaiser). Les coussinets sont en bronze, recouvert d’une garniture en métal blanc; leur surface extérieure reçoit au tour une forme cylindrique. Le coussinet mobile est ajusté sur un bloc de pression en fer, dans lequel pénètre la clavette,
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qui prévient ainsi tout déplacement latéral. Sur la figure se trouve représentée une disposition spéciale, destinée à rendre la rotation plus facile et qui consiste dans l’addition, à l’intérieur des coussinets, de deux surfaces cylindriques, encastrées sur toute la longueur.
Fig. 56S.
Les deux surfaces, qui limitent le trou destiné au logement de la clavette, ont généralement un profil semi- cylindrique. Cette forme a l’avantage de se prêter facilement à l’emploi de la machine à percer les trous longitudinaux et, de plus, elle est préférable au point de vue de la résistance elle -même de la tête de bielle. Quant à la clavette, elle repose sur le bloc de pression par une surface plane; cette disposition a pour but de faciliter l’interposition d’une plaque de tôle, dans le cas où cette addition serait reconnue nécessaire. Le dispositif de sûreté, adopté pour la clavette, est celui de la fig. lî»5; l’écrou du boulon de sûreté se trouve noyé dans le métal de la tête de bielle et ne peut guère être manœuvré qu’à l’aidé d’une clef creuse à béquille. Cet enfoncement est d’ailleurs indispensable
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pour que le boulon ne vienne pas rencontrer les pièces qui se trouvent de l’autre côté de la ligne pointilléc.
La fig. 569 donne une autre forme de tête de bielle fermée, très-usitée pour les locomotives. Sur la face arrière de cette tête, les coussinets ne portent aucun rebord, de telle sorte qu’il est facile de les retirer du cadre qui les entoure, lorsqu’on a préalablement enlevé la clavette. Cette pièce s’applique sur le coussinet supérieur et l’empêche de sortir en avant. Ce dispositif, comme on le voit, ne comporte pas de plaque de pression ;
Fig. 569.
aussi est -il nécessaire d’augmenter l’épaisseur du coussinet supérieur et de la porter à 3 c, tandis que celle de l’autre coussinet n’est que de 2 c. Le dispositif de sûreté de la clavette est analogue à celui de la figure précédente. Dans les bielles de locomotives, la tête porte la boite à huile ordinaire, qui se trouve supprimée dans les hielles qui travaillent verticalement et dans celles qui ont une marche assez lente. Cette boite est fermée par un couvercle, en bronze; dans le trou percé en son milieu, et que représente le plan, est vissé un tuyau h mèche, destiné à amener l’huile à l’intérieur des coussinets. Pour tout ce qui se rapporte à l’uuité correspondant aux nombres proportionnels de
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la figure, il convient d’avoir égard aux observations du paragraphe suivant.
Dans la position de la clavette, représentée sur la figure, le centre des coussinets, par suite de l’usure, se rapproche du corps de la bielle, dont la longueur se trouve ainsi diminuée; si l’on veut que l’effet inverse se produise , il convient d’établir le logement de la clavette entre les coussinets et le corps de la bielle. Les surfaces extérieures de cette tête de bielle s’exécutent à la machine; c’est avec intention que tous les contours sont raccordés par des lignes allongées, afin de prévenir les variations brusques de tension d’une section à l’autre.
Une troisième forme de tête de bielle fermée est celle de Krauss (de Munich), représentée par la fig. 570. Cette pièce, qui est en acier, est surtout remarquable par la simplicité du
Fip. 570.
dispositif de serrage. La clavette est en deux parties et comprend, à vrai dire, son dispositif de sûreté. Le double écrou, dont on fait usage, à cet effet, a l’inconvénient de présenter une saillie plus forte que celle de la forme précédente. Les coussinets sont en fer, avec une garniture de métal blanc; le coussinet de gauche porte à la partie supérieure un canal à huile. La fig. 571 est une tête de bielle en fonte, qui est également fermée et dans laquelle, par suite de l’usure, le centre des coussinets teud 5 s’éloigner du corps de la bielle, comme dans la disposition de Sharp, fig. 565. Les bielles complètement en
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fonte ne se rencontrent guère que dans les grandes machines à balanciers, à marche lente, et, dans ce cas, leur emploi est très - satisfaisant.
Fi*. 571.
l« -=:4 -*! *— IM* «!
Têtes de bielles pour tourillons à fourchette.
Un tourillon à fourchette (v. § 21 H), eu supposant qu’on réduise le plus possible ses dimensions, doit avoir au moins, comme diamètre, d' =- 0,7 d, d désignant le diamètre du tourillon d’extrémité équivalent ; sa longueur est alors 2 d'. Si l’on donne à d' une valeur supérieure à la précédente, il convient d'augmenter, en même temps, la longueur dans une proportion déterminée, de manière à ce que la tension conserve la même valeur; <
ou a ainsi l’avantage de rendre plus faible la pression par unité de surface. En raison de cette faculté de variation des dimensions, la largeur b’ de la tête de bielle, pour le tourillon à fourchette, ne reste plus, comme pour le tourillon d'extrémité, dans uu rapport déterminé avec d, ; la valeur à adopter pour ce rapport varie suivant les circonstances. Afin d’en tenir compte
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dans le calcul, à la place du module dl donné par la formule (228), nous prendrons, pour les têtes de bielles des tourillons à fourchette, le module d\ déterminé par la relation:
* où b représente la largeur de la chape dans la tête de bielle normale. Grâce à l'adoption de ce nouveau module, il devient possible d'appliquer aux têtes de bielles de tourillons à fourchette les dimensions proportionnelles, indiquées précédemment pour les tourillons d’extrémités. Le module e pour les dimensions des coussinets doit d’ailleurs être exprimé directement en fonction du diamètre réel d' du tourillon. La formule (230) fournit un module, qui conduit approximativement, pour la tête de bielle anormale, à la même résistance que celle correspondant à la tête de bielle établie pour le tourillon normal, à la condition, bien entendu, d’employer la même matière dans les deux cas. On ne doit pas s’attendre d’ailleurs à trouver, dans les constructions existantes, une vérification complète des règles empiriques que nous venons d’établir; les dimensions d’un certain nombre présentent une concordance parfaite avec celles qu’on déduit de notre module, mais d’autres sont trop fortes, comme, par exemple , celles qui correspondent au module différent
(Tl </, (y g-j ^ , supposé appliqué aux nombres proportionnels
que nous avons indiqués précédemment. La section des clavettes ne doit éprouver aucune réduction, puisque ces pièces sont exposées au cisaillement et qu’il convient de ne pas les soumettre à une pression trop forte par unité de surface. Nous admettrons donc que les clavettes conservent, dans le cas actuel, les mêmes dimensions que pour les têtes de bielles correspondant aux tourillons d'extrémités.
Exemple. On propose de construire la tête de bielle , représentée par la fit/. 56.1 , pour un tourillon à fourchette , supposé soumis à une pression de 3GOOk. Les formules (217) donnent, pour le diamètre du tourillon d’e.rtrémité correspondant à cette charge, d — y. 1000 = 60mm, futur celui du tourillon ri fourchette, d' — 0,7 -GO — 42 •“ et , pour la longueur f *=> 2if - 84 Nous donturons à la chape la largeur qui convient à la tète de bielle du tourillon d'extrémité, c’est-à-dire b' - 60 — 2-7 — 46""", en supinsant les coussinets munis de rebords; pour le tourillon d’extrémité , la formule (228)
donne: rf, = 80 5 =• 65 et la formule (230) : d', 65 ^ j', *£■=■
65 y 0,7 = 0,84-65 “ 55"“. Au moyen de ce module, on trouve, par
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e.remple, pour l'épaii iseur des bniules de la chajx, 0,2 -55 = /J1”" et, pour répaisseur au sommet , OfJ-55 — 17mm. Les clavette* étant soumises à des actions de cisaillement , on doit leur donner les memes dimensions qu'à celles delà tête de bielle du tourillon ircj-trémitc; on obtient ainsi, pour la largeur de la clavette , 0J12 • 6'j ou 1 1 """ et . pour sa hauteur la plus faible.
0#-6ô= 13mm.
La lig. 572 représente une tête (1e bielle eu 1er fermée, qui convient très -bien pour un tourillon à fourchette. Cette disposition est fréquemment employée pour la tête de l’extrémité oscillante des bielles de machines à vapeur et, en particulier, dans un grand nombre de machines des usines de Seraing.
La tête de bielle de la lig. 573, au lieu de former palier pour un tourillon à fourchette, porte elle -même ce tourillon, Fig. 572. Fig. 573.
qui lui est solidement relié. Dans ce cas, la pièce mobile, correspondant au tourillon, doit elle -même former palier, comme l’indique, par exemple, la lig. 607, § 250. Des dispositions analogues, pour la partie oscillante des bielles, se rencontrent dans les locomotives (Polonceau) et dans les machines de bateaux (Humphry). Dans cette tête de bielle, la valeur de l> doit être déterminée d’après l’espace disponible; quant la hauteur h, elle doit se calculer, dans chaque cas particulier, d’après les dimensions des organes qui doivent se mouvoir dans le vide compris entre les deux branches.
Fig. 574. Tête de bielle pour tourillon à fourchette; cette forme qu’on peut employer pour l’extrémité oscillante d’une bielle est analogue à celle de la fig. 568. La surface extérieure des
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coussinets est cylindrique et l’un d’eux s’ajuste dans un bloc de pression en fer. La pression de la clavette se transmet i't ce bloc par l’intermédiaire d’une pièce en bronze. Le dispositif de sûreté est celui de la fig. 194. Au point de vue de l’aspect, la forme de cette tête de bielle est très -satisfaisante.
Fig. 575. Disposition très - employée pour l’extrémité oscillante d’une bielle, notamment dans les locomotives; elle convient
FifÇ. 574.
spécialement ponr les bielles, qui, à l’autre extrémité (celle qui est animée d'un mouvement de rotation), se terminent par une tête d’une construction analogue ii celle de la tig. 5(19. Ici encore Reoletnx, le Conatructeur. 35
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les coussinets ne portent aucun rebord sur la face intérieure. Le déplacement de la clavette de serrage est produit par la rotation d’un boulon; à chaque sixième de tour, ce boulon peut être fixé dans une position invariable, au moyen d’une goupille, qui traverse sa tête, en même temps qu’elle vient se loger dans une des rainures , creusées sur la face supérieure de la portée qui reçoit cette tête. Dans les nouvelles constructions , on emploie souvent un artifice, qui consiste à ménager trois trous dans la tête du boulon et deux rainures rectangulaires sur la portée, de telle sorte que la différence, entre deux positions de fixation, ne correspond plus, dans ce cas, qu’à un douzième de tour.
Têtes de bielles pour tourillons intermédiaires.
Amsi que nous l’avons indiqué précédemment (§ 82), il n’existe aucune relation théorique entre le diamètre (t du tourillon intermédiaire et le diamètre d du tourillon d’extrémité équivalent ; quant à sa longueur, nous avons admis qu’elle devait, autant que possible, ne pas descendre au-dessous de la longueur l du tourillon d’extrémité et c’est cette règle que nous avons suivie pour l’établissement des contre - manivelles , des arbres coudés et des excentriques. C’est aussi celle que nous adopterons pour la construction des têtes de bielles correspondant à cette espèce de tourillons.
Nous utiliserons, dans ce cas, les nombres proportionnels que nous avons indiqués pour les têtes de bielles des tourillons d’extrémités, en les rapportant au module que fournit la formule (230). Quant au module e des dimensions des coussinets, il doit être exprimé, comme précédemment, en fonction du diamètre réel (ï du tourillon.
Exemple. La tourillon à fourchette de l'exemple du paragraphe précédent étant remplacé par un tourillon intermédiaire, dont le diatnètre d' est de 120 mm et la longueur V de SO on propane de construire, pour ce tourillon, la tête de bielle représentée par Ut figure 563. On a, dans ce cas, comme précédemment , d = Y P =* Y3600 = 60 mm, d, = 5 + 60 = 65""", b = 46""”; il reste à choisir la largeur b1 de la chape; comme dans un grand nombre de têtes de bielles pour tourillons intermédiaires, cette largeur se trouve être la même que pour les tourillons d’extrémités
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équivalent:) , noue pouvons prendre V = b et il rient alors: </', = rf, |
— 65-1,414 = !)2mm. Pour les coussinets, ou a: e = .ï + ’/ioo -120 ----- 11""".
Les figures suivantes indiquent plusieurs dispositions de têtes de bielles, pour tourillons intermédiaires; e’est avec intention que nous avons choisi des formes différentes de celles que nous avons données précédemment pour les tourillons d’extrémités; cette manière d’opérer nous permet, en réalité, de faire connaître un grand nombre de types, qui sont tous également applicables aux tourillons d’extrémités.
Fig. 570. Tête de bielle fermée (v. fig. 557) pour tourillon sphérique. D’après les indications du 4j Pli, le rapport du dia-
Fig. 57(ï.
mètre du tourillon sphérique d’extrémité à celui du tourillon cylindrique équivalent est 1,5. En supposant un tourillon de ce genre,
nous aurons: = 1,5 et si, comme dans l’exemple précédent,
nous prenons b' *= b, nous trouverons finalement: <f, <=• </, V'i ,5 ■= 1,225 rf,. Pour d = Ci)”"*, on aurait, par conséquent, tf = 90“",
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<Zj — 65 (ft — 1,225-65 = 80 Les coussinets ne portent de rebords que sur la face antérieure, de telle sorte qu’il soit possible de les retirer de leur cadre, après l’enlèvement de la clavette. Au lieu d’être placée au - dessous des coussinets , la clavette peut sc trouver au-dessus, comme dans la tig. 569, et, daus ce cas, le serrage a pour résultat de raccourcir la bielle, au lieu de l’allonger, comme dans la disposition actuelle. Dans les bielles d’accouplement des locomotives, ce mode de construction de la tête sc trouve fréquemment employé, avec le renforcement figuré à droite eu pointillé.
Fig. 677. Autre forme de tête de bielle fermée, qu’on rencontre souvent employée pour le parallélogramme de Watt et certains dispositifs de guidage.
Fig. 577.
Pour les tourillons intermédiaires des arbres coudés, des eoutre - manivelles et des organes du même genre, il est néces-
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saire de recourir k des têtes de bielles, qui puissent s’ouvrir. Parmi les dispositions qu’on peut adopter, dans ce cas, les plus convenables sont celles dans lesquelles la fermeture s’opèro au moyen d'une pièce de remplissage, qu’on ajuste sur les deux branches de la tête de bielle et qu’on fixe par des boulons, de manière k obtenir un véritable cadre fermé, pour recevoir les coussinets. Les figures 578 et 57!) représentent deux têtes de bielles de ce genre. Le dispositif de la première rentre dans le mode de construction de la fig. 568. La pièce de remplissage est maintenue par deux parties saillantes et fortement serrée entre les branches par deux boulons transversaux. La tête de bielle de la fig. 579 (Krauss) correspond à celle de la fig. 570 et est utilisée, conjointement avec elle, dans les bielles d’accouplement des locomotives. Comme la pièce de remplissage forme en même temps le coussinet supérieur, elle est en bronze. Cette pièce est maintenue par un seul boulon transversal, parfaitement ajusté (qni, sur la figure, est supposé enlevé); des rainures, pratiquées sur les faces intérieures des deux branches du cadre, empêchent
Fig. 578. Fig. 579.
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tout mouvement de rotation autour de ce boulon. Au-dessus de la figure principale, se trouve représentée une coupe transversale du coussinet supérieur, sur laquelle se voit la garniture en métal blanc. La rainure de séparation des coussinets est remplie par des feuilles de cuivre. La tête de bielle et le boulon sont en acier.
Les fig. 580 et 581 représentent des bagues d’excentriques, qui ici sont supposées en bronze. La largeur b' — l de chaque bague est égale à la longueur du tourillon d’extrémité en foute, qui correspond à la pression de l'excentrique (v. § 82). Pour ÿ'l‘ = 40 , on a dx = 45 l b — 60 ; on obtient alors,
pour (t — 400"", b' = l^ 60"", d', — 45- J/ 4 y* — 45 • 3,16 —
142 mm. Si l’on fait d' — d, les nombres proportionnels, inscrits sur les ligures, fournissent deux têtes de bielles, en forme de supports, pour tourillons d’extrémités. Toutes les dimensions se déterminent au moyen dçs nombres proportionnels, dont le module est donné par la formule (230), à l’exception de celles des deux boulons, qui réunissent les deux parties de chaque bague. Leur diamètre <> se calcule par la formule:
d =. 0,33 d, + 0,05 tïl (231)
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où d\ désigne le module des tourillons intermédiaires et dl celui des tourillons d’extrémités équivalents.
Exemple, l'uur il' <=■■ 400""", nous axions / tricédemmcnt : d\ — 112mm et </, ^ - 45mm; dans ce cas, nous tlemns prendre: à ■= 0,33-45 -|- 0,05-143 •= 15 -j- 7,1, soit 32mm. Si on fait if ■= d et, par suite, d\ — d,, la formule (331) devient identique <i la formule (330) du § 340 pour les têtes de l/iellcs de tourillons d’extrémités.
Fig. 582. Collier d’excentrique en fonte, avec une garniture en bronze (que certain^ constructeurs suppriment complètement). Le corps de la tige est solidement relié au collier par une clavette transversale, établie parallèlement à l’axe de l’excentrique. lorsque deux excentriques doivent être établis tout près l'nn de l’autre, il convient d’incliner les clavettes ù 45° sur la position précédente, afin de les rendre facilement accessibles.
Fig. 583. Collier d’excentrique en fer, muni également d’une garniture en bronze. Ici, comme dans le dispositif précédent, les deux coussinets en bronze doivent parfaitement porter l’nn sur l’autre et il devient nécessaire de les limer, lorsqu’on veut les rapprocher. Au lieu de faire la tige d’une seule pièce avec la partie inférieure du collier, on adopte souvent la disposition représentée , en pointillé , sur la figure et qui consiste à donner à la tige la forme d’un T, en la reliant à la tête par des boulons.
Fig. 582.
Fig. 583.
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Tiges des bielles à section circulaire.
IjC corps d’une bielle peut s’exécuter en 1er, en fonte, en acier et même quelquefois en bois (chêne). Dans le cas où cette pièce n’est soumise qu’à des efforts de traction , si on la suppose à section circulaire et si on désigne .par B le diamètre du corps, par P l’effort de traction, il convient de ne pas descendre, pour D, au-dessous des valeurs suivantes:
Fer
Acier yp = 0,44
Fonte
-rr = o,8(),
Bois de chêne 7^ = 2,18
yp
A ces valeurs correspondent des tensions, qni sont respectivement de lk, 2k, 6k,*/„ et ok,27, c’est-à-dire les */3 seulement de celles que nous admettons ordinairement; cette réduction a pour but de tenir compte, dans une certaine mesure, de l’action des chocs, auxquels la bielle peut se trouver soumise, à certains moments, par suite de l’usure des coussinets.
Ios mêmes formules peuvent encore être employées pour les bielles soumises à des efforts de compression, mais seulement dans le cas où la longueur de ces pièces est très-faible. Lorsque la bielle a une longueur assez grande pour qu’elle puisse éprouver des actions de flexion, il convient généralement d’adopter, pour le diamètre, une valeur supérieure à celle que fourniraient ces formules. Pour une bielle, qui se trouve placée dans les conditions du n“ II, § 16 (v. aussi § 151), l’effort P doit être infé- JE
rieur à , J désignant le moment d’inertie de la section
de la bielle et E le coeflicient d’élasticité de la matière qui la
1 JR
compose. Nous devrons donc prendre: P = — u* ^ ; quant
au coefficient de sécurité m, l’examen d’un grand nombre de bielles montre qu’il varie dans des limites aussi étendues que celles indiquées précédemment pour les colonnes. Si , en laissant provisoirement m indéterminé, nous remplaçons J par sa valeur
jrj B 4 et E par 20000, pour le fer et l’acier, par looOO, pour
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la fonte, et par lioo, pour le bois, nous obtiendrons, pour le diamètre du corps de la bielle, les expressions suivantes:
Fer et acier . . . I) = 0,10y m | L\'F
Fonte D =* 0,12y»i j L\ P
Bois de chêne ..!)*= 0,21 y m \ L\ P
I’our
Vm — 1,1 1,10 1,32 1,41 1,56 1,68 1,78 1,07 2,11 2,24 2,34 2,51 2,66 2,78
Si on désigne par G les coefficients de \ L\ F, les formules précédentes peuvent se mettre sous la forme:
“ - c \L yp r yp
oit on doit prendre pour C des valeurs différentes, suivant le degré de sécurité m qu’on vent obtenir. En pratique, m présente, comme nous l’avons dit, de grandes variations. Dans les machines à vapeur fixes, et surtout dans celles de faibles dimensions, on rencontre, pour m, des valeurs très - élevées , qui vont souvent de 50 à 60. Nous devons faire remarquer, toutefois, que les petites machines à vapeur sont peu propres à fournir des indications sur les proportions à adopter, puisque, dans ce cas, un excès dans les dimensions n’a qu’une très -minime importance, au point de vue de la marche ou de l’économie de matière. Pour les machines à vapeur de force moyenne et pour celles de grandes dimensions, m est compris entre 5 et 25 et on le trouve fréquemment égal à 20. Ces grandes variations doivent être attribuées, en partie, aux différences de fixation des extrémités des bielles; ainsi, par exemple, lorsque l’une des extrémités d’une bielle est munie d’un tourillon double, cette bielle, au point de vue des flexions, dans le plan des tourillons, peut être considérée comme se trouvant dans les conditions de la pièce du n“ I, § 16 et, dans ce cas, il est évident que m ne saurait être inférieur à 4.
Avec m 20, on a, pour le fer et l’acier, C = 0,21.
lrf Exemple. Une bielle en fer f de 3000mm de longueur, qui est soumise à une pression de 44400k, est supposée munie d'un tourillon double , à l'une de scs extrémités; elle doit avoir, par suite, comme diamètre au corps:
D — 0£1 \3000-ŸÛ Üôà = 0^1^3000^120 — 21 y JO’ = 123
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Le corps de la bielle est généralement aminci à partir dn milieu, de telle sorte que le diamètre de la section, à chaque extrémité, ne soit plus (pie 0,7 D; le prolil est formé par une ligne à faible courbure. On peut utiliser, à cet effet, la courbe sinn - eycloïdale , représentée par l’équation (23).
Aux extrémités, le corps de la bielle se raccorde avec les têtes par une série de sections, croissant d’une manière continue, de manière à éviter les variations brusques de tension. Les variations de tension ont une action d'autant plus nuisible que la vitesse de la bielle est plus grande. Lorsque cette vitesse est très - considérable , comme, par exemple, dans les locomotives, il se produit encore un effet sensible do flexion dans le corps de la bielle. Cet effet est dû à ce qu’on appelle le fouettement de la bielle, qui, pour chaque tour de la manivelle, correspond à une double flexion, en haut et eu bas, dans le plan de cette manivelle; la valeur de cette flexion augmente avec la puissance vive de la bielle et sou poids. Dans une bielle ordinaire , reliant la manivelle et le piston d’une machine à vapeur, le point, pour lequel cet effet de flexion est le plus prononcé, se trouve compris entre le milieu du corps de la bielle et le bouton de la manivelle. C’est pour ce motif que plusieurs constructeurs , au lieu de placer le plus grand diamètre du corps au milieu même de la longueur, le reportent légèrement en dehors, du côté de la manivelle, ainsi que le montre la fig. 584, qui reproduit une disposition usitée dans la pratique et dont l’aspect est assez satisfaisant.
Fig. 581.
Nous devons, toutefois, faire remarquer qu’avec les vitesses ordinaires de pistons, de lm,2 à 1",5, l’influence du fouettement est à peu près nulle et qu’on peut généralement n’en tenir aucun compte, lorsqu’on adopte les coefficients de sécurité indiqués précédemment. Dans ce cas, l’adoption de la forme donnée par la figure précédente doit, en réalité, être considérée plutôt comme un moyen élégant de représenter l’action des forces aux différents points que comme une véritable nécessité de construction; il
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convient d'ajouter que eette forme se prête bien à la réunion de têtes de sections différentes et qu’à ce point de vue elle mérite souvent d’être recommandée.
Daus les machines à vapeur, à rotation rapide, où la vitesse du piston est considérable, la question dn fouettement sc place an premier rang. Dans les machines d’Allen, qui marchent à une très -grande vitesse, les bielles sont très -fortes et le renflement se trouve très - rapproché du bouton de la manivelle. Toutefois, ces machines ne sont pas de nature à servir de point de départ pour l’établissement de formules de construction, puisque, dans les locomotives, ainsi que nous le verrons dans le paragraphe suivant, le coefficient de sécurité m est, en définitive, assez faible, bien que la vitesse du piston soit très -grande.
Dans les machines de bateaux, le coefficient m est généralement très -élevé; il est souvent égal à 3o, 40, 60 et même 80. Quant an rapport de B ù \'P il varie très -peu et est toujours compris entre 0,70 et 0,78.
Ces deux résultats doivent être attribués à ce que, pour ces machines, on a l’habitude de prendre le diamètre dn corps de bielle proportionnel au diamètre du cylindre. Il convient, en outre, d’observer que, dans les bateaux, la fondation des machines est loin de présenter une invariabilité absolue et il est nécessaire, par suite, d’adopter un coefficient de sécurité élevé. La fig. 585 représente une bielle de machine d’un navire à hélice. Le corps est complètement cylindrique et les têtes ont une disposition analogue à celle de la fig. 567.
Fig. 5s&.
CORPS HE BIELLES
3’ Exemple. Pour une machine de vaisseau à hélice, on donne P 43000k, L — ■ 1515m. Pour m — 30, on a, d'après ce nui précède :
V — \'P C\~fp = 307 ■ — Ogl-307-3,7 — U7ma. Maudslay,
avec les mêmes données, a pris 1) — 153'"“, ce qui corresjmnd à tin coefficient de sécurité m — 51,7. Le diamètre t) des boulons était de 76“‘m;
d'après la fiy. 507, on aurait dû prciulre: à — 0,5.1 __ • 116,1
i— ■ 77 7, soit 76 ml". Dans d'autres machines de navires à hélice, on , 0
troupe le quotient ^ compris entre 0fi7 et 0,75; cette râleur élevée
peut s'expliquer, cii partie, pi r l'emploi île filets carrés à forte saillie, en partie, pi r l'intention où l’on était d’obtenir une très-grande sécurité.
Corps de bielles s\ section rectangulaire.
Lorsqu'on a à construire un corps de bielle à section rectangulaire, on peut déterminer d’abord, d’après les règles du paragraphe précédent, le conoïde correspondant à la section circulaire et transformer ensuite ses sections en rectangles. Si on désigne par
h le plus grand | (pnnc section rectangulaire quelconque, h le plus petit |
i > le diamètre de la section circulaire pour le même point, on doit prendre, daus le cas où la hauteur h est donnée:
si, an contraire, c’est la largeur b qui est connue, on a:
Enfin, lorsqu’on donne simplement le rapport ^ , on doit prendre:
. y - VWx - »■«» Ÿi <*«>
La tahle suivante contient une série de valeurs, fournies par ces formules.
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Jcr Exemple, be procédé le plus commode consiste à se donner le profil des hauteurs EFG 11 , fin. 586, et à déterminer les largeurs au moyen îles colonnes 1 et 2 de la table. Après a voir tracé le profil idéal à sections circulaires AECD, on détermine le profil EFGIl au sentiment, en s'attachant
à ce que ses différentes hauteurs ST, PQ.... soient supérieures aux diamètres correspondants st, pq . . . du corps idéal. Si ou j treuil, jsir exemple, ST— 1,6 si, lu table donne (colonne 2, ligne 7): b = 0(72 st; pour PQ — 1,5 pq, on a de même: b — 0,73 pq, etc.
Si b lierait être égal à 0,7 1), on derrait prendre, d'après la table (col. 3 et 4, ligne 7), la hauteur ST — 2,07 1).
Si la hauteur lierait être constamment le double de la largeur, il faudrait prendre, d'après la table, b égal, en chaque point, il 0,74 du diamètre à correspondant « ce point.
Dans certains cas, il est avantageux de pouvoir calculer directement la section rectangulaire du corps de bielle en un point; on a alors à introduire le plus petit des moments d'inertie de la section; eu posant J — ’/i* M3, ou obtient les formules suivantes, dans le cas des bielles en fer et eu acier: pour une valeur déterminée de h:
corps dp: biku.es.
ponr une valeur déterminée de h:
et enfin , pour une valeur donnée du rapport ^ :
* - o,088>%« Ÿl\y}'LV* ■ ' (239>
Dans cette dernière formule, ou a:
pour
C’est dans les locomotives qu’on rencontre les applications les plus nombreuses de ce genre de bielles. La section rectangulaire y est à peu près exclusivement employée, d’abord par ce qu’elle est plus facile à installer et, en second lieu, parce qu’elle est plus avantageuse au point de vue du fouettement, sa plus grande dimension se trouvant parallèle au plan de la manivelle. Le coefficient de sécurité a une valeur très -faible, c’està-dire que la bielle est exécutée aussi légère qu’il est possible de le faire pour maintenir, entre des limites assez étroites, les mouvements de perturbation; ou a, en même temps, l’avantage de réduire l’action du fouettement, laquelle, ainsi que nous l'avons indiqué précédemment, est directement proportionnelle an poids du corps de la bielle.
Dans les bielles de jnstons des locomotives, le coefficient m varie de 2 à 1,5, pour la section moyenne. A partir de ce point, la hauteur diminue jusqu’à Tune des extrémités et finit par u’être plus que 0,8 à 0,7 de la hauteur au milieu; dans les bielles en acier, il arrive assez fréquemment qu’à cette extrémité les efforts de pression et de tension atteignent 5\ La fig. 587 représente une bielle de piston de locomotive. A partir du
Fig. 587.
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milieu, la hauteur h va en croissant jusqu’à la tête qui embrasse le bouton de la manivelle, ce qui a pour résultat de faciliter la construction et le raccordement du corps avec la tête de la bielle.
2" Exemple. Dans une locomotive, la pression sur la bielle île transmission P 13000", la longueur L de la bielle = 1830 et le rapjiort
^ =2,5. Pour »i = 1,5, c'est-à-dire y/m =» 1,1, on doit, d'après la
formule (239), prendre: h = 0,088- l,llr99\’ 1830^13000 = 0, 088-1, 11,99 ■456,7 88mm et, par suite, b = 0,4-88 — 35"‘"‘. Dans une bielle exécutée arec les mêmes données (ISorsig), on a trouvé: h ■=» 85°“", b --= 36”“". Vautres bielles du même genre, d'une bonne construction , ont donné les résultats suivants:
P = 14600", L = 1700 mm, h — 95""", b — 36""".
Pour ces lieux pièces, le coefficient de sécurité se triture compris entre 1,5 et 1,6.
Dans les bielles d’accouplement des locomotives , l’action du fouettement est beaucoup plus prononcée que dans les bielles de transmission. C’est au milieu que se produit le maximum de flexion et, par suite, c’est en ce point que la section doit avoir la plus grande valeur. La fig. 588 représente une bielle de ce genre. Les coussinets sont munis de clavettes de serrage de chaque côté du tourillon, de manière que le rapprochement de ces coussinets puisse s’opérer, sans modifier la longueur de la bielle; c'est également daus le même but, qu’on donne aux deux tourillons la même grandeur, afin que l'usure soit sensiblement égale
Fig. 58a
pour tous les deux. Dans le calcul de la section du corps de la bielle, on suppose les deux roues couplées goumises, à leurs circonférences, à une même fraction de la résistance. Par conséquent, avec deux paires de roues couplées, l’effort sur la bielle d'accouplement est la moitié de la force de la bielle de transmission; avec trois paires de roues couplées, l’effort sur la première bielle d'accouplement est égal aux */3 de cette force, tandis que celui qui s’exerce sur la seconde n'en est que '/a- Mais il
CORPS DK BIELLES.
convient de tenir compte de ce fait que, dans certaines circonstances, l’une des roues peut glisser, ce qui conduit à ne pas prendre le coefficient m aussi faillie pour les bielles d’accouplement que pour celles de transmission. On doit donc recommander de ne jamais descendre, pour tn, au-dessous de 2 et même de se tenir un peu au-dessus, surtout dans le cas de deux roues couplées. Dans ces conditions, le glissement d'une roue ne peut jamais avoir pour résultat de créer un danger immédiat de rupture pour la bielle d’accouplement
3r K.remple. Lu locomotive de l'exemple jtrécédent ayant deux paire»
de roues couplées, T effort exercé sur la bielle <V accouplement est P= ^
=r 6500 k. Si nous supposons, en outre, qu'on ait: Jj — 2563 rt i- « 2,5, et si nous prenons tn —2, la formule (239) donne: h = 0,088-1.19 •
1,99^2563 Y 0500 — 0,088 1,19 ■ 1,99 ■ 4M, 42 «= 99““ et, par suite, b -■*- 0,4-99 =» 39““. Un exécution, on a pris, ,>our ces mêmes données, h a* 98““, b — 39'““. IjCs mesures, relevées sur d'autres bielles itaccnu, devient ont donné, jsnir les coefficients de sécurité, 1,9, 2,11, 2,8.
Corps de bielles à nervures et à ailettes.
La forme de section en croix, dont nous avons déjà signalé l’emploi pour certains arbres, convient spécialement bien pour les corps de bielles en fonte. Dans ce cas encore, on commence par tracer le corps idéal à section circulaire (calculé pour la fonte), puis on choisit le prolil des hauteurs et on détermine le profil des largeurs. .Si, pour une position quelconque, on désigne par d le diamètlre du corps idéal à section circulaire, h la hauteur des nervures, b la largeur ou l’épaisseur de ees nervures, ou doit choisir /» de manière à ce qu’il satisfasse à la relation:
T-iPil jW+T^'y ■ • <«”>
La table suivante facilite l’emploi de cette formule.
TT
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Si on vent déterminer le poids du corps de la bielle, on peut recourir il la table du § 98.
Tr Exemple. Vans la fit/. 5S9, ABCD désigne le corps idéal, à section circulaire, pour la bielle en fonte à construire; EEGIT est le profil
Fig. 589.
des hauteurs, déterminé au sentiment Si on suppose, par exemple, que le
rapport de ST à st soit 1,5, on aura = 0,067 et, d'après la table
(colonne 1 et 2, ligne 3), on doit prendre, pour l'épaisseur des nerrnres, b — 0,12 h — 0,12 S T. Si PQ = 1,4 pq, on a, pour la position P, le
rapport ‘j~ =* Y4 V ta table donne, pour l’épaisseur de la nervure, b = 0,14 PQ.
Pour arriver à une construction légère des bielles de locomotives, on a été conduit à adopter la forme de section à nervures ou à double T (Krauss à Munich). La fig. 590 représente une bielle d’accouplement avec un corps à section de ce genre.
Fig. 590.
Ce corps s’obtient en é vidant une pièce pleine en acier (au moyen d’une machine il percer longitudinale); ce mode de construction ne permet, qu’un léger Pis. 591.
renflement extérieur qui n’est pas visible sur la figure, en raison de la petitesse de l’échelle. La section peut être exécutée avec un profil formé de lignes droites ou arrondies, fig. 591. En négligeant l’influence
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Fig. 592. Fig. 593.
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de ces parties arrondies et en conservant les notations précédentes, on trouve, pour le plus petit moment d’inertie de la section: J => ’/iï (2cB* + (h — 2 c)ba).
En égalant ce moment d’inertie à celui d’une section rectangulaire, de hauteur h et de largeur hu (v. § 222), déterminée en tenant compte des forces agissant sur la bielle, nous aurons:
Formule i lorsqu’on
pii permet d’obtenir facilement des valeurs numériques, a choisi les rapports ^ et ■
il" Exempte. Une bielle d'accouplement à « errures (type de Krauss) u, comme dimensions de la section du milieu, h — 80mm, b — JO"§ **,
H - 47 , c - là mm ; de plus, L = 2*50nm et P 4!) MU. Pour
déterminer le coefficient m, nous avons d'abord, d'après la formule 241):
b„=*bÿl -f- 2 a/« (4,7* — 1) — 10 ■ 4 fl8, soit 42mm; la formule (237) donne 100000 h b,,’ 100000 ■ SO ■ 42 3
ensuite: 1»=. — 6 — "o-dOM- UôiP = 3 V» approxtmatwement,
valeur légèrement supérieure à celles que nous avons indiquées précédemment, ha surface de la section à n errures est « celle de la section pleine dans
te rapport 80-4 3 ~ 344 ’ ^ poids total de la jnece, complètement
prête A recevoir les tourillons, n'est que de G2 kilogr.
Bielles eu fer et en fonte.
Les deux ligures de la page précédente représentent, la première une bielle en fer, dont le corps est à section circulaire, la seconde une bielle en foute à section en croix. l>a bielle eu fer, à l’extrémité supérieure, se termine par une chape, en fonne de fourchette, destinée il recevoir un tourillon, tandis que l’extrémité inférieure présente la forme ordinaire. Dans la bielle en fonte, le corps à ailettes se trouve séparé, et avec raison, des parties correspondant aux têtes, au moyen d’anneaux pleins d’une petite longueur. La tête inférieure se compose d’une partie allongée à quatre faces; celle qui est tournée vers la manivelle est plane et sa longueur est légèrement supérieure à celle du bras de cette manivelle, augmentée du rayon de sou moyeu ; cette disposition permet de rapprocher beaucoup les plans moyens de la bielle et la manivelle.
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Les trois figures suivantes donnent quelques formes, spéciales de têtes de bielles à fourchette. Dans la fig. 594 , la longueur de la fourchette est beaucoup plus faible que dans la fig. 592. La disposition de la fig. 595 correspond A un corps de section rectangulaire, dont les petites faces sont arrondies. Enfin la fig. 59G convient surtout pour les bielles en foute d’une trèsgrande longueur. Dans ces différentes dispositions, les chapes
des coussinets des deux branches sont fixes et le rapprochement des coussinets se produit, comme dans le dispositif de Sharp, par l’intermediaire d’une plaque. On a parfois à exécuter des bielles composées de cadres rectangulaires ou en forme de trapèze. Les bras d’un cadre de ce genre doivent être déterminés comme des bielles isolées, les parties correspondant aux têtes, comme les croisillons, que nous allons examiner, avec quelques détails, dans le chapitre suivant.
XVII. Traverses
Des différentes espèces de traverses.
On désigne, sous le nom de traverses ou de croisillons, des pièces à tourillons, destinées à relier les bielles aux organes qui doivent leur communiquer leur mouvement, comme les tiges de pistons de machines A vapeur, ou, au contraire, à ceux
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qu’elles doivent commander, comme les tiges de pistons de pompes à eau. Les traverses peuvent être munies de tourillons simples, doubles on ii fourchette; ces deux dernières espèces de tourillons sont celles qu’on utilise de préférence. Les traverses sont d’ailleurs reliées à des guides, qui les obligent à décrire un chemin déterminé. On obtient ordinairement ce résultat, au moyen de guides à articulations (parallélogrammes etc.) ou de glissières; quelquefois aussi la traverse ne porte aucune de ces pièces spéciales et se trouve simplement guidée par les tiges auxquelles elle est reliée (tiges de pistons, tiges de tiroirs). Nous devons, d’après cela, diviser les traverses eu trois classes:
Traverses avec glissières
Dans cette division nous n’avons tenu compte, en aucune façon, du genre de tourillon employé. Nous allons indiquer maintenant quelques-unes des applications les plus importantes des traverses.
Traverses à mouvement libre.
Les fig. 597 et 598 indiquent deux dispositions de ]>etites traverses en fer, à mouvement libre, munies de tourillons doubles. Fig. 597. Fig. 598.
Le diamètre du trou, ménagé pour Je passage de la tige du piston, ne doit pas être inférieur
TRAVERSES
La traverse, représentée par la fig. 599, est une extension des deux formes précédentes. On obtient, pour eette pièce , de bonnes proportions, en prenant pour la hauteur h au milieu:
h - 2,5 ri, + ^ (242)
A désignant la longueur du bras. La pression du tourillon agissant précisément sur ce bras, connue dans le levier de la fig. 519, on doit, d’après la formule (22ü), prendre, pour sa largeur b, supposée constante:
En admettant que (L ait été calculé par la formule (217), qui, pour le fer, donne ri, «= |/o,5 P, la relation précédente devient:
b ri, A ri, - h h '
La courbe du profil peut se tracer par l’un des procédés indiqués au § lût.
1" Exemple. Pour la traverse , représentée ;«ir la fig. 500, on donne la charge P — 4UOOk et la longueur du bras A — 400'""'. En prenant, pour cette pièce, des tourillons d'extrémités ordinaires, nous aurons d, = 4000
— 45 ml“. Maintenant la formule (242) donne: h => 2,5- 45 + jÿ - ■ 112,5
+ 28,0 ou 141""“, 1; nous prendrons 140 m™ et nous trouverons alors: 45 400
b — 45 ■ jjy • -jiQ = 400'""'. L'épaisseur de la jxiroi du moyeu est 0,5 d,
— ou 23""°, la hautiur de la clavette est égale il 0,07 ■ 45 — 30 et sa largeur à 0)2 ■ 45 — S™"'.
2e Exemple. Le bateau à vapeur à roues, La Plat a, île 3000 Chevaux a des cylindres à vapeur de 2010 ““ de diamètre, duns lesquels le
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maximum de pression eut de J3', d’ atmosphère , ce qui correspond, juir piston, û nue charge 1’ de 102000 k en nombre rond. Les puissantes trarerses des pistons présentent la disposition île lo fig. 599 et ont été exécutées arec une longueur de, bras A ■--- 1727""". Ls constructeur (Napier) a pris: U — 7 1 lm'“, b = 178"“": le. diamètre d'un tourillon d, ■— 254 et la longueur — 381mm, dimensions gui sont presque exactement celles du § KO pour les tourillons ordinaires <T extrémités; la hauteur du mogeu est de 762, répaisseur de ses jrarois de 127"“" et enfin le diamètre intérieur de 274 ht» formules précédentes nous auraient donné: il, = 22b ' h~-685mm, b = 18. î“.
Traverses avec suides à articulations.
Les traverses, qui doivent être munies de guides à articulations, comportent, en dehors de leurs tourillons d’appui, deux autres tourillons, qui forment la prolongation des premiers. Les fig. 600 et 6<u représentent une traverse en for, avec tourillonsguides, qui convient parfaitement pour les tiges de pistons de Fig. 600. Fig. 601.
machines à balancier et qui a été, dès l’origine, employée par Watt, lats nombres proportionnels, inscrits sur les figures, se rapportent au même module que celui des têtes de bielles :
ilt * ] P-f 5mm (244)
où V est la charge totale de la traverse. Le même module se trouve également utilisé dans les autres traverses qui lions restent à examiner. La charge P, d’un tourillon -guide peut sc déduire de la charge I\ d’un tourillon d'appui de la traverse par la formule: Ps sin.a
ït ” cos.(t }
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où a désigne le pins grand angle qnc fait, avec la direction du mouvement de la traverse, la bielle appliquée au tourillon d, et fi l’angle que le eontre - guide , articulé sur le petit tourillon, fait avec la normale à cette direction, lorsque a est un maximum; le dernier angle est facile à déterminer graphiquement.
Exemple. Si V angle «, à son maximum, est de i 30“ et si, en même ltH.it 0,3430 , ,
temps, fl — 15", on a: cos~p = q ■“ 0,35; la formule (345) donne alors: «=• 0,35 1\.
Ordinairement, l’angle « n’atteint 20°, ou plus, que dans le cas où la bielle agit sur une manivelle, ce qui se présente, par exemple, dans les machines à vapeur à action directe; lorsqu'au contraire la bielle est reliée A un balancier, l’angle a dépasse rarement 10°.
La fig. 6o2 représente une seconde forme de traverse en fer, avec tourillons - guides. Dans cette disposition, il est très-
Kig. 602.
facile de supprimer la liaison entre la tige du piston et la tête de la traverse qui la reçoit, et c’est là un avantage qui rend son emploi très- satisfaisant pour les machines à action directe.
Traverses guidées par (les glissières.
Les traverses, guidées par des glissières, sont celles qu’on emploie, de préférence, pour les machines à vapeur et les
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pompes; clics présentent des dispositions très- variées, qui se distinguent essentiellement par le nombre et le mode d'emploi des glissières.
La fig. 603 représente un type de traverse très -employé, qui comporte quatre glissières. Lorsque la maehinc tourne constamment dans le même sens et que la pression sur le piston agit toujours dans la direction de son mouvement, ou toujours daus le sens directement opposé, une seule des deux faces de
Fig. 603.
chaque glissière se trouve pressée et, dans ce cas, la seconde face a simplement pour but de détruire l’effet des efforts accidentels , qui viendraient s’exercer en sens contraire de la pression précédente. Lorsqu'au contraire la pression sur le piston s’exerce, tantôt dans la direction de son mouvement et tantôt en sens opposé, la traverse se trouve pressée alternativement sur ses deux faces. Dans les machines à vapeur, ce changement de direction de la pression sur la traverse ne se produit pas seulement daus la marche A contre- vapeur; il est également une conséquence forcée de l’avance du tiroir; dans ce cas, il est vrai, eet effet ne se produit qu’aux extrémités de la course. Les surfaces frottantes de la traverse doivent, autant que possible, être composées d'une matière plus douce que celle des glissières, afin d’arriver pour ces dernières pièces à une usure plus faible. Pour le même motif, il convient que la surface de chaque partie frottante ne soit pas inférieure A 2,5 P, en désignant par P la pression exercée sur le piston; quelquefois même, on prend une valeur double, soit b P. Avec les rapports qu’on admet ordinairement entre les longueurs de la bielle et le bras de la manivelle, la pression p exercée, par unité de surface, sur les parties frottantes, est environ */i *k dans le premier cas et ’/!4k
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dans le second. Ia;s pièces frottantes sont ici fixées sur des tourillons, qui terminent l'axe de la traverse. Rn admettant qu’on
fasse le diamètre de ces tourillons égal à ^ , comme l’indique
la figure, il convient d’adopter le nombre 3 pour leur longueur proportionnelle. Lorsque la longueur du bras de la traverse
devient considérable, il peut être nécessaire de prendre, pour le diamètre il' des tourillons, une valeur supérieure à celle d’un tourillon d’extrémité ordinaire; dans ce cas, on doit, pour plus de sûreté, déterminer ce diamètre en considérant le bras de la traverse comme un fuseau d’axe de longueur a (v. § 88 et 96).
Dans la traverse, représentée par la fig. 604, l’effort est transmis par un tourillon à fourchette, qui affecte, en outre, la forme sphérique; sur la figure, la pièce à fourchette, qui est
Fig.jGtM.
clavelée sur la tige du piston, est supposée en fer; dans le cas où elle devrait être en fonte, il faudrait augmenter les dimensions de la douille, qui reçoit la tige, porter son épaisseur à 0,28 rf, et sa longueur à 1 ,75 d, . Les glissières se trouvent ici notablement plus rapprochées de la tige du piston que dans le dispositif précédent.
Dans les machines à vapeur des navires à hélice, il s’est introduit peu à peu un système de construction, qui exige une traverse d’une disposition particulière. C’est le système avec bielles en retour, qui permet de placer l’arbre coudé entre le couvercle du cylindre et la traverse; la tige du pistou se trouve
TIUVKIWES.
alors décomposée en deux tiges parallèles, dont le plan est incliné par rapport à cet arbre. 11 existe plusieurs types de traverses de ce genre. La fig. 0o5 représente celui de Maudslay. La traverse, dont la forme est celle d’un axe ordinaire, porte deux douilles en saillie, destinées à recevoir les tiges du piston. La saillie E de chaque douille dépend du diamètre de l’arbre coudé, tandis que la distance A se détermine d'après la largeur du bras du coude. Les coulisseaux de la traverse se trouvent en dehors des tiges de piston. Dans d’autres dispositifs (celui de Ravenhill, par exemple) ils sont établis, au contraire, entre le tourillon du milieu <ï et les tiges de piston, qui doivent être pour cela suffisamment écartées. La garniture inférieure de chaque coulisseau est en bronze et est maintenue au moyen de clavettes.
Fig. G05.
On doit déterminer les dimensions de la traverse comme celles d’un axe , en ayant soin de ne pas perdre de vue que les forces
, appliquées au bras E, tendent ii produire non seulement
une flexion, mais encore une torsion du corps de la traverse. Lorsqu’on a déterminé le diamètre et du tourillon , on doit prendre, pour sa longueur, une valeur telle que la pression, par unité de surface, ne soit pas trop faible (v. §218). Dans les machines anglaises, la pression, par unité de surface, sur le tourillon, varie de 0k,6 ii lk et même 4/3\ Quant au diamètre ô des boulons, il convient ici encore de le déterminer par la formule (229).
Fig. 606. Traverse de Stcphenson. Dans ce dispositif, les glissières se réduisent, en réalité , à nnc seule , de telle sorte que la traverse n’a plus que deux faces frottantes, au lieu d’en avoir quatre, comme dans les types précédents. Les deux tourillons de la pièce intermédiaire, qui est eu fer, s’engagent dans les deux branches d’une bielle fendue sur une grande longueur.
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Comme garniture des surface» frottantes, le bronze est encore ici très - convenable ; seulement, pour rester dans le» conditions des
Fig. 600.
types précédents , il convient de prendre chacune de ces surfaces égale à h P. Cependant, dans les locomotives, par suite de l’espace restreint dont on dispose, on rencontre souvent des surfaces plus petites, qui s’abaissent, par exemple, jusqu’à 2,5 P.
La fig. 607 représente une disposition analogue, adoptée par liorsig, et qui comporte un tourillon à fourchette, pour lequel il conviendrait que le produit îles dimensions T ■ <C ne fut pas trop petit. Malheureusement, dans la plupart des cas, l’espace
Fig. l»07.
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limité dont on dispose ne permet pas de remplir cette condition et il n’est pas rare de rencontrer des tourillons de ce genre, où la pression p, par unité de surface, s’élève à 2k, 3k et même au delà. On comprend que, dans de semblables conditions, le tourillon et les coussinets de la bielle soient exposés à de fréquents échauffements et à une usure rapide. Le mode de fixation du tourillon, tel que l’indique la figure, est assez remarquable. La pièce en fonte, qui forme le corps du coulisseau, est garnie de plaques de bronze, ajustées avec soin, qu’il est possible de rapprocher facilement au moyen de feuilles de cuivre ou de zinc, intercalées entre elles et les faces de la pièce en fonte.
La fig. 608 représente une traverse, qni n’est guidée que d’un seul côté. Cette disposition n’est appliquée que dans les cas où le mouvement de rotation doit s’effectuer dans un seul sens, toujours le même, et où, par suite, la direction de la pression sur la glissière reste constante. Pour se mettre à l’abri
Fig. 608.
des efforts accidentels, qui peuvent se produire en dehors du plan vertical conduit par l’axe de la traverse, et de l’action de la contrepression duc à l’avance, dans les machines à vapeur (v. p. 569), le patin de la traverse se termine, sur ses côtés, par deux parties taillées en biseau (ou mieux encore à angle droit), qui s’engagent entre deux rebords de même inclinaison, solidement fixés sur la face horizontale de la glissière. Lorsqu’on emploie la fonte, la surface frottante de la traverse ne doit jamais être inférieure à 5 P et il convient même de lui donner, autant que possible, une valeur plus considérable.
La fig. 609 indique une autre forme de traverse à un seul patin, qui est empruntée à une machine de bateau de Humphry Tonnant. Dans cette disposition, la pression, transmise par la
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traverse, s’exerçant suivant deux directions opposées, le recouvrement de la glissière est notablement plus pronoucé que dans le
Fig. 000.
cas précédent. La traverse, au lieu de porter un tourillon, forme, en réalité, un palier, qui correspond à une tête de bielle d’une construction analogue à celle de la fig. 573. Pour corriger le jeu dû à l’usure, on a recours à l’emploi de platines en cuivre. Celle qui garnit la rainure verticale se trouve remplacée, t\ chaque changement, par une autre plus mince, tandis que, pour la rainure horizontale, il convient, au contraire, de maintenir le contact, sur les deux faces de la glissière, en introduisant chaque fois une plaque plu» épaisse que la précédente. Ce dispositif mérite d’être recommandé dans un assez grand nombre de circonstances. La pièce intermédiaire, qui ici est supposée en bronze, peut également être exécutée en fonte, à la condition de la modifier convenablement, pour permettre de munir la douille du tourillon d’une garniture en métal blanc. Le module à adopter, pour les nombres proportionnels, est celui de la formule (230), o(i on doit introduire, pour d, le diamètre du tourillon normal d’extrémité, supposé en fer. Quant au diamètre i) des boulons, il se détermine par la formule (229).
La fig. CIO représente un troisième type très- élégant de traverse à un seul patin, qui a été imaginé par Napier, pour les machines à vapeur à bielles en retour, dont il a été question précédemment. Ici encore la bielle est supposée terminée par une tête à fourchette. La pièce intermédiaire est eu foute; la
TRAVKli-SKS.
distance Ti de chaque boulon A l’axe est réduite an strict minimum, afin d’arriver A une hauteur de traverse aussi faible que
Fig. f.10.
possible. La dimension h des bras se détermine en fonction de leur largeur, d’après une méthode connue (cas I et II, § C). Les boulons, dont le diamètre 5 est donné par la formule (229), sout munis de contre - écrous. Pour que cet assemblage donne de bons résultats, il est essentiel que les coussinets portent parfaitement l’un sur l’autre.
IJn dernier dispositif de traverse, du genre de ceux que nous venons d’examiner, et qui n’est pas moins remarquable, est celui de Maudslay, lig. OU. La tête de la bielle présente la forme ordinaire, celle de la lig. 585, par exemple. La pièce, coudée en forme de Z, est encastrée dans une seconde pièce, qui
Fig. 011.
u — kl
GLISSIÈRES
se termine par un patin et qui est en fer. La largeur b' de chaque bras se calcule d'après les moments des forces données, lorsqu’on a choisi la valeur de l’autre dimension h, qui ici a été prise égale à d'\ ce diamètre d' se détermine lui -même comme nous l’avons indiqué au chapitre des axes. Le diamètre />' des boulons doit être calculé par la formule (229) et il doit être au moins égal à la valeur que donne cette même formule pour i>. Sur la droite de la figure, on doit encore remarquer une douille, fixée par des boulons et destinée à recevoir une tige de pompe ou une de ces pièces accessoires analogues, qui se rencontrent fréquemment dans les traverses des machines de bateaux. La figure à gauche donne une coupe de la glissière et du patin, où se trouve représentée la garniture en métal blanc, qui a été coulé sur la surface en bronze, terminant le patin. Cette dernière pièce, qui peut être retirée, lorsqu’on a enlevé la pièce de recouvrement, visible sur la droite et fixée par des boulons, reçoit une plaque de cuivre, lorsqu’il y a lieu de corriger le jeu dû à l’usure. Les deux dernières dispositions de traverses, que nous venons de décrire, ont résolu, avec un succès complet, un des problèmes de construction les plus compliqués et sont devenus de véritables types.
G Il «si ères.
Les glissières se font en fer, en acier ou en fonte. Lorsque toute la pression porte sur une glissière unique, comme dans les derniers types que nous venons d’examiner, et que cette glissière n’est appuyée qn’ù ses deux extrémités, écartées l’une de l’antre de la quantité s, -f s!t il convient de la calculer au point de vue de la résistance à la flexion. Si on désigne par Q la pression exercée sur la glissière, pour la position la plus défavorable de la manivelle, c’est-à-dire celle où cette manivelle est perpendiculaire à la glissière, par s, et s, les distances du milieu de la traverse aux deux points de fixation, fig. 612, le moment de flexion de la glissière se trouve représenté par
Q ~ — et on en déduit, pour la hauteur h, en se donnant
la largeur b: _ 1 /JT? (24G).
GLISSIÈRES
Avec le fer ou l’acier, on admet pour <3 une valeur assez faible, environ 5k, afin qne la flexion de la glissière ne soit pas trop prononcée. Cette flexion est, en effet, plus nuisible qu’on ne le suppose ordinairement, puisqu’on supprimant, sur une
Fig. 012.
certaine longueur, le contact entre la glissière et la surface du patin, elle a, en réalité, pour résultat d’augmenter notablement la pression, par unité de surface, des parties qui restent en contact. Avec les dimensions ordinaires des glissières de locomotives, on trouve fréquemment des flexions de 1"" et au delà (jusqu’à 2"”“, 5), qui sont suffisantes pour donner une courbure appréciable. Lorsqu'on veut opérer avec une plus grande exactitude, on peut recourir au procédé grapliostatique, qui se trouve indiqué par la fig. 613. Dans le polygone des forces, AD représente la tbree Q pour la position C du point d’application de la pression, tandis que Cl et Ct correspondent aux positions 1 et 2 des extrémités du patin, dans la fig. 612. On obtient ainsi la surface des moments A B ni et ; en opérant de même pour une nouvelle position C” de la traverse, on détermine une
Fi*. G13.
nouvelle surface des moments ADcic\ ... etc. La courbe enveloppe des divers polygones, ainsi obtenus, donne le profil définitif de la surface des moments qu’il convient d’utiliser pour la détermination des dimensions.
La fig. 614 représente un cadre à glissières en fonte, qui est snrtout avantageux dans le cas où la pression s’exerce dans une direction unique (de haut en bas). La glissière inférieure est ici supposée soutenue en tous les points de sa longueur, de
Rouleaux, I* Constructeur. 37
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telle sorte que sa flexion i>cut être considérée comme nulle. La section, figurée sur la gauche, indique la disposition adoptée pour
Fig. 614.
le graissage et qui donne de très -bons résultats; la glissière inférieure et la surface supérieure du coulisseau de la traverse sont munies de rebords, qui forment de véritables réservoirs d’huile. Les glissières supérieure et inférieure sont reliées par îles boulons, qui, dans le cas où la machine tourne dans les deux sens (machines d’extraction des mines), doivent être fortement serrés. Dans ce cas, on emploie aussi fréquemment une disposition dans laquelle les deux glissières sont réunies pur un cadre d’une seule pièce.
La fig. 0 1 ,r> représente une glissière pour une traverse à un seul patin , analogue il celle de la fig. G10, par exemple. Dans cette disposition, la question du graissage se trouve parfaitement résolue. Les rebords forment, à chaque extrémité, un véritable auge, où la surface mobile, dans chacune des positions 1 — l', 2 — 2', se trouve baignée sur ht moitié de sa longueur,
Fig. 615.
TOTAUX
de telle sorte qu’elle se trouve complètement graissée à chaque course. On peut se demander s'il ne conviendrait pas de chercher une disposition analogue pour les glissières de locomotives, bien qu’on soit exposé, dans ce cas, à rencontrer, dans le défaut de place, un obstacle sérieux.
XVIIL Tuyaux et assemblages de tuyaux,
Formules empiriques relatives à l'épaisseur des parois des tuyaux.
Dans la construction des machines, on emploie surtout des tuyaux de fonte et de fer; les tuyaux d’acier, de bronze, de cuivre, de plomb, de bois, d’argile et de papier bitumé sont d’un usage beaucoup moins répandu. Pour les conduites souterraines d’eau et de gaz, les tuyaux en fonte présentent jusqu’à ce jour des avantages incontestables. Dans ce dernier cas, la question de construction des tuyaux a une importance telle que, pour la détermination de l’épaisseur à donner à leurs parois, on ne tient aucun compte de la pression intérieure, à moins qu’elle ne soit très - considérable , et qu’on préfère recourir à l’emploi de formules purement empiriques. Nous allons donner ici les formules de ce genre, qui sont le plus généralement adoptées.
Si on désigne par T> le diamètre intérieur et par ô l’épaisseur de paroi d’un tuyau à établir, ces dimensions étant exprimées en millimètres, on doit prendre, pour d, les valeurs suivantes: tnyaux en fonte pour conduites d’eau et de gaz:
tuyaux de vapeur en fonte et cylindres de pompes à air:
cylindres à vapeur et corps de pompes alésés en fonte:
Les dimensions d et D sont celles qu’on doit avoir après l’alésage.
TUYAUX DE CONDUITES
Exemple. Un tuyau de pompe, de 300 mm de diamètre, doit avoir
comme épaisseur, d'après la formule (247): iT = 8 -f- aff ^ soit
12""" ; pour un tuyau de vapeur de même diamètre, on aurait, d'après la
formule (248): 3 — J2 = 18'°m. — Dans les ajtpureils de forage
et d'aération du tunnel du Mont - Cenis , les tuyaux de conduite dair, de 300 mm diamètre, qui avaient « supporter une pression intérieure de cinq aimosjt/ières et qui, de plus, sur une longueur de 000 à 800 mètres , étaient luiturellement soumis à de tris -fortes variations de temqierature , auraient
dit avoir, comme épaisseur, d'ajrris la formule (247): 3 — 8+ ko — 10""", 3;
on leur a donné 10'"’". — Pour un cylindre à vapeur, de 400""" de dia-
mètre, l'épaisseur est, d'après la formule (24!)): <f — 20 -j- — 24
Relativement à l'épaisseur des parois des cylindres à vapeur, les différentes usines de construction n’ont guère d’autre règle que la routine; dans certains cas, cependant, on a égard, pour eette épaisseur, à la qualité de la fonte dont on dispose et au but que doit remplir la machine ; ces considérations peuvent aussi s’étendre aux tuyaux de vapeur et d’eau. Dans les machines à vapeur de bateaux, d’un faible tirant d’eau, on reneontre souvent des cylindres d’une épaisseur extrêmement faible, inférieure même à la moitié de celle que fournirait la formule (249), tandis que dans les machines à vapeur des grands navires, pour lesquels la considération de la charge, produite par le moteur, a mie bien moindre importance, les résultats, donnés par cette formule, présentent nue très-grande concordance avec les dimensions adoptées dans la pratique. Cette même formule donne également des épaisseurs très - convenables pour les cylindres des machines fixes.
Les tuyaux en fer étirés se trouvent employés pour les conduites d’ean et de gaz jusqu’au diamètre intérieur de 150"””; on obtient, pour leurs épaisseurs, des valeurs qui concordent avec celles qu’on rencontre dans la pratique, lorsqu’on les détermine par la formule:
2 + ïi (25°)-
Les tuyaux en acier n’ont été, jusqu’à présent, que d'nn usage assez limité; toutefois, on commence à les utiliser de plus en plus pour les chaudières à vapeur; en outre, grâce à l’extension donnée à la fabrication de l’acier, il est à espérer qnc ce métal ne tardera pas à être utilisé pour la construction des presses hydrauliques à pression très -élevée.
CALCUL DES TUYAUX
Les tuyaux en 1er, obtenus par la rivure de tôles, sont étudiés au § 256.
Les tuyaux en cuivre et en laiton s’exécutent avec des épaisseurs qui correspondent sensiblement à la moitié de celles données par la formule (250).
Les tuyaux en plomb se fabriquent mécaniquement et se trouvent dans le commerce, de telle sorte que le constructeur de machines n’a pas k se préoccuper de la détermination de leurs épaisseurs, qui sont toutes comprises entre 3“" et 6”"*.
Les tuyaux en bois de sapin d'Herzog, dont le mode de construction est analogue à celui des tonneaux , ont une épaisseur variable de 80 à 120””, qui se détermine d’ailleurs entièrement d’après les conditions de construction.
Calcul des tuyaux soumis k une forte pression intérieure.
Iai formule de Lamé , indiquée au § 19, donne, pour l’épaisseur des tuyaux soumis il une forte pression intérieure: â D
p désignant la pression intérieure, par unité de surface, et © le maximum de tension de la matière, dans la paroi du tuyau. Pour des tuyaux de dimensions déterminées, le maximum de tension est donné par l’expression:
Ce maximum est, comme on le voit, directement proportionnel à la pression intérieure. Lorsque cette pression est donnée en atmosphères et qu’elle est, par exemple, supérieure de n atmosphères à la pression extérieure, on doit prendre p =
Il est facile, d’après cela, de déterminer les épaisseurs à adopter pour les cylindres de presses hydrauliques, en admettant pour 6 les valeurs suivantes:
Fonte 3 à 7k par millim. carré,
Fer 6 à 14k -
CALCUL DES TUYAUX
Acier 13 à 20k par millim. carré,
Bronze 2 à 5 -
Cuivre 2 à 2,5 -
I>a table ci -dessus donne une série de valeurs, correspondant à ces tensions et calculées par la formule (251).
Lorsque la valeur de ô est faible par rapport à celle de I), la formule (251) peut être remplacée, avec une approximation suffisante, par la suivante:
qui, pour de petites valeurs de p, donne des résultats parfaitement admissibles.
Table relative aux épaisseurs des réservoirs cylindriques soumis à une pression intérieure élevée.
Pression
intérieure.
Valeurs de jj, pour les valeurs de la* tension dans la matière (kil. p. □mm.)
Les traits, dans les diverses colonnes, indiquent que la formule (251) fournit des valeurs imaginaires; ce qui signifie, en d’autres termes , que la paroi du cylindre , soumise aux pressions
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correspondant à ces traits, se romprait, dans tous les cas, quelle que fût d’ailleurs son épaisseur. Les parties les plus exposées correspondent aux sections longitudinales du cylindre, de telle sorte qu’en cas de rupture, il doit se produire des fissures, dirigées dans le sens de la longueur, ainsi qu’on a pu, d’ailleurs, le constater assez fréquemment dans la pratique. Le cylindre se trouve également soumis à des efforts de rupture considérables, dans les sections perpendiculaires à l’axe et notamment dans les parties où il se raccorde avec le fond; le danger de rupture est d’ailleurs d’autant plus prononcé que le changement de direction se fait plus brusquement; aussi convient -il d’apporter la plus grande attention au raccordement du cylindre avec le fond.
Les presses hydrauliques, d’une grande puissance, ont le plus souvent des cylindres en fonte , dont l’établissement présente d’autant plus de difficultés que l’épaisseur doit être plus considérable. On cherche, par suite, à réduire cette épaisseur, en admettant une tension assez élevée et, dans ce but, on apporte les plus grands soins dans l’exécution du cylindre, de manière à obtenir nne fonte aussi dense et aussi résistante que possible. L’expérience indique qu’on arrive à une matière très -convenable pour les cylindres de presses, en faisant usage de fonte qu’on soumet un certain nombre de fois à la fusion, en ayant soin chaque fois de la couler en plaques minces. On a obtenu également d’excellents résultats par l’addition d'une certaine quantité de fer dans le four à réverbère (métal de Stirling). Il est évident qu’on peut admettre, pour @, une valeur d’autant plus élevée que les matières premières ont été mieux choisies et que leur mise en œuvre a été exécutée avec, plus de soins. Nous avons indiqué précédemment que, pour la foute, la valeur de © pouvait aller de 3 à 7k. En pratique, on dépasse encore parfois ce dernier nombre; mais il convient de ne le faire que dans les cas toutà-fait exceptionnels, où l’on est parfaitement sflr de disposer d’une fonte d’excellente qualité. Le bronze donne lieu à des observations du même genre. Le bon cuivre rouge ordinaire n’est pas susceptible de supporter, sans déformations permanentes, des tensions supérieures à 3“ ou 3k, 5. Si on veut aller au delà , il convient de recourir à l’emploi d’un alliage plus résistant.
Nous allons donner ici quelques exemples, empruntés à la pratique et qui peuvent fournir d’utiles indications.
PRESSES HYDRAULIQUES
1“ Exemple. Pour l'élévation du pont de Conicay(l), on a fait usage d'une presse hydraulique , dont les dimensions étaient les suivantes: Diamètre du piston K — 457 m™, diamètre du cylindre D =508, épaisseur des parois J = 222mm. La charge à soulever était de G60000k. La pression de l'eau devait être, dans ce cas, de 402 atmosphères ou de 4k,02 par millim.
carré et la formule (252) donne alors, pour la tension: «2 — - j
4,02 — 7k,2. Le cylindre employé est indiqué par la fig. 616.
2° Exemple. Pour le montage du pont Britannia, on s’est servi de presses hydrauliques de différents genres de construction. L’un des aqipureils se composait d une double presse, dont les cyliiulrcs avaient les mêmes dimensions que celui de la presse de l'exemple précédent; seulement la charge sur chaque piston n'était que de 467900k et correspondait , par suite, à une pression d’eau de 285 utmosjihères ; dans ces conditions, le calcul donne 5k,l pour le maximum de tension.
Fig. 61G.
•ï' Exemple. Parmi les appareils d'élévation, employés dans cette opération gigantesque, se trouvait une presse simple, destinée à soulever une pièce, dont le jtoids était de 1162400k; le diamètre du piston était de 508 celui du cylindre de 559 et l'éjniisseur des jurais de 254mm. Avec ces dimensions la pression de l'eau s'élevait à 572 almosjJières ci la formule (252) donnait alors, pour la tension, le chiffre énorme de 10k. Avant que la pièce soulevée ne fût arrivée au niveau des piles, le cylindre de la presse se brisa et la charge, en retombant sur les supjxirts de sûreté qu'on avait établis, éprouva de fortes avaries. La rupture ne se produisit pas longitudinalement , comme on devait s'y attendre , mais Ira ns vermie ment, le fond s'étant séparé du cylindre, comme l'indique la fig. 617. Ainsi, malgré la valeur exagérée de la tension sur son jsiurtour, le cylindre
Fig. G17.
(1) V. Clark, The Britannia and Conway Tubulur bridges. London, 1850.
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a prouvé qu'il était capable d’une grande résistance , résultat qui doit être attribué au soin spécial apporté dans le choix et le mélange des matières premières et aux précautions jiriscs dans l'opération du coulage de la fonte (J). Le détachement du fotul tenait à ce que son raccordement avec le cylindre avait été fait à angle vif. Le nouveau cylindre répit les mêmes dimensions que celui qui s'était rompu, mais le raccordement fut disposé d'une manière plus conveiuible , ainsi que l'indique la flg. 617.
4 * Exemple. Les inconvénients , qu'entraine le raccordement du fond arec le cylindre, se trouvent complètement évités duns une gramlc presse imaginée par llummel, de Berlin, grâce A une
disposition , qui consiste à remplacer le Fig. 618.
fond par une plaque plane, à laquelle le par une pièce à rebords rectangulaires,
(ig. 618. La presse, une des plus puissantes de celles qui existent , comprend deux cylindres juxta/Kisés. Le diamètre des pistons K—601mm, celui des cylindres D Cas™”, l'épaisseur des pirois J =■
222mm. 2,(1 pression P, sur chaque piston, peut aller à un million de kilogrammes, ce qui lionne deux millions jmu r la pression totale de la presse. La correspondante de l'eau est de tôt! atmosphères et la tension S, calculée par la formule (252), est alors de 7 k,18.
D’nne manière générale, pour les presses qui doivent développer une grande puissance, il est préférable d’augmenter le diamètre du piston, plutôt qnc de donuer à l’eau une pression exagérée, puisque la quantité de matière à employer pour la presse, au lien d’augmenter avec le diamètre, diminue au contraire. On a, en effet, pour la surface de la section de la paroi du cylindre: F <= n (D + ô) ô et, en remplaçant ô par sa valeur,
tirée de la relation (251): F — D* , ou F=*[lt\ 1^-,
en désignant par P la pression totale et par K le diamètre du
piston; le rapport pouvant être considéré comme constant, on
(1) Dans une première opération, le cylindre avait été coulé renversé (le fond en haut) et il dût être rejete, car le fond était poreux; nne seconde opération, dans laquelle le fond était à la partie inférieure, fournit le cylindro qui se déchira, comme nous l'avons indiqué; la rupture montra que la fonte était à grains irréguliers; le troisième cylindre, pour lequel la fonte avait été préalablement soumise à une double fusion, résista parfaitement; un quatrième cylindre, fondu comme pièce do rechange, resta dès lors sans emploi.
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voit que, pour une valeur déterminée de 6, la section F diminue avec la pression p par unité de surl'uce.
3' Exemple. La pomjtc en bronze île la presse itu j tout de Conway < irait un piston de 27 mm de diamètre; l'éjMiisseur de la ] tarai du corps de jmnpe et son diamètre avaient la même valeur. La pression de l'eau, comme nous l'avons dit, atteignait 402 atmosphères. En calculant, jtar la formule (252), le maximum de tension, gui se produit ù la surface intérieure
du cylindre, on trame: <25 ~ 4,02 “ lfèô-4,02, soit 5k.
6* Exemple. Si on calctdc, par la formule de Lamé (252), les tensions de la matière dans les tuyaux de conduites, dont nous avons précédemment déterminé les épaisseur* par la formule empirique (247), on obtient les valeurs suivantes :
Pour n 10, 0 0\5O
Il résidte de là que ces tuyaux sont jsirfaitement en état de supporter la pression d’épreuve de 10 atmosphères , à laquelle on les soumet ordinairement, à condition, bien entendu, qu'ils aient été coulés avec un noyau parfaitement concentrique à Taxe.
Réservoirs sphériques soumis à une forte pression intérieure.
Pour les réservoirs sphériques, d’un diamètre intérieur égal à I\, la formule de Lamé est remplacée par la suivante:
qui donne une épaisseur beaucoup plus faible que celle d’un tuyau cylindrique de même diamètre. Pour une même épaisseur de paroi et pour le même coefficient de sécurité, les diamètres de deux réservoirs cylindrique et sphérique sont dans le rapport:
V-ÎH
feJ-
CHAUDIÈRES A VAPEUR
Exemple.
l’our @ 6 et p «= 3, la dernière formule donne
ou 8.
Par conséquent, jnur une calotte sphérique, em-
ployée comme fond d'un cylindre, il est facile d'obtenir une résistance bien supérieure à celle du cylindre lui- même. Il importe, toutefois, d' tiroir soin de passer graduellement de l'une tics formes à l'autre, c'est -à -dire en évitant les angles vifs.
Épaisseur des parois de chaudières à vapeur A pression intérieure.
Les tensions qu’on admet, pour les chaudières à vapeur, sont très -faibles relativement à celles qui se produisent dans les fortes presses hydrauliques. L’ordonnance prussienne, qui réglait précédemment les épaisseurs des chaudières à vapeur, prescrivait, dans le cas d’une pression intérieure, l’emploi de la formule:
J = y (c°'ou3 « — 1) + 0,1 (256)
où <5 et D sont exprimés en pouces (2””, 6). Cette formule peut être remplacée très - approximativement par la suivante:
â = 1,54 nD + 2“m,6 (257)
où d désigne l’épaisseur en millimètres, Die diamètre en mètres et » la pression effective en atmosphères. En France, l’ordonnance, qui réglait également l’épaisseur des chaudières, avant le décret de 1865, conduisait à une épaisseur un peu plus forte, correspondant à la formule:
d = 1,8 wD + 3“ (258).
Pour les chaudières de locomotives, on n’exigeait que les */, de cette épaisseur.
En raison des constantes qu’elles renferment, ces trois formules peuvent être considérées comme purement empiriques.
La formule (257) se déduit, en réalité, de la formule (253), par l’addition d’une constante (2 "“,6) correspondant à l’usure. En supposant qu’on ne tienne pas compte de cette constante, la tension de la matière serait celle que donne la formule (253), c'est-à-dire <5 — 3k,25. En réalité, la tension se trouve diminuée par suite de cette surépaisseur, ainsi que l’indique la table suivante:
CHAUDIÈRES A VAPEUR
Pression effective
en atmosphères.
Les tensions, indiquées dans cette table, se rapportent à la tôle pleine; avec une rivurc, ces tensions se trouvent augmentées à peu près dans le rapport de 3 à 2 (v. § 72 à 74). Pour les chaudières en acier, si on ne tient compte que de la résistance à l’extension, les épaisseurs devraient être les */s seulement de celles que donnent les formules précédentes, puisque la résistance de ce métal est à celle du fer dans le rapport de 5 à 3.
Lorsqu'une chaudière cylindrique se termine par une calotte sphérique, de rayon r, , l’épaisseur de cette calotte peut se déterminer par la formule:
ô, — 1,54 nr, + 2 "",6 (259).
Exemple. Une chaudière à vapeur, dont la pression effective est de 4 atmosphères, doit être terminée par des calottes sjihériques de 2m de rayon; d'après la formule (259), T épaisseur de ces calottes doit être prise égale à if, ■= J, 54 ■ 4 -2 -f- 2mm,0 ou, très-api>ro.cimatirement, 15“"".
Tuyaux de chaudières à vapeur soumis à une pression extérieure.
Les tuyaux cylindriques, pressés extérieurement, éprouvent un effet analogue à celui que nous avons signalé pour les pièces chargées debout, c'est-à-dire que, pour une certaine valeur limite de la pression, une légère déformation, qu’elle vienne à se produire accidentellement ou qu’elle existe antérieurement, peut entraîner la rupture. Dans les tubes de chauffe des chaudières de locomotives et de bateaux, les épaisseurs qu’on est conduit à donner, en raison de l’usure, sont suffisantes pour prévenir les dangers de rupture. Mais il n’en est pas de même
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pour certaines chaudières à foyer intérieur, dont les tuyaux ont, le plus souvent, des dimensions telles qu’il convient de prendre ce danger en sérieuse considération. Les expériences de Fairbaim ont établi, conformément d’ailleurs aux indications de la théorie, que la longueur des tuyaux est un des éléments les plus importants au point «le vue de la valeur de la résistance à l’écrasement; cette dernière est d’autant pins faible qu’elle correspond à une pins grande longueur de tuyau ou, plus exactement, à une distance plus considérable entre les deux sections qui sont protégées contre la déformation. De ses expériences Fairbairn a déduit que la pression extérieure effective p, capable de produire l'écrasement, pouvait être représentée par la formule:
où p est exprimé en livres anglaises par pouce carré, I) et <5 en pouces et l en pieds. En transformant toutes les dimensions en millimètres et la pression p eu kilogr. par niillini. carré, on arrive à la relation:
ÏOO
TB
» désignant la pression en atmosphères. Cette formule se présente sous une forme très - incommode. Love a proposé de la remplacer par uuc autre du 2” degré (1). On obtient une approximation très - satisfaisante avec la formule (2) :
100/) = n = 376721 ^+11 6 jj — 93 jy ■ ■ • (262)
(1) V. Civil -Ingénieur. Vol. VII, P. 238.
(2) Dans la formule de Love les constantes ont des valeurs differentes do celles de la formule (2C2). I, J) et J étant exprimés en centimètres et p en kilogrammes par centim. carré, on a d’après love:
p = 512820 jj) + 011 -jj ’ " 221 j) tandis qu’avec les mêmes unités la formule (262) transformée donne: p = 376721 fj) + 1160 ^ — 93 •
Les constantes de ta formule (262) étaient à déterminer d’après les expériences de Fairbairn. Sur mon invitation, la société „die Htittc “ s’est chargée do ce travail . dont les résultats sont consignés dans les comptesrendus de l’année 1870, P. 115. La comparaison de la formule de Love avec celle de Fairbairn et d’autres antérieures fait ressortir, entre tous les résultats des différences qui , bien que toujours sensibles, ne sont jamais très -considérables, en supposant, bien gntendu, qu’on reste dans les con-
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qui permet de calculer la pression sous laquelle se produit l’aplatissement d’un tuyau, de dimensions connues, pressé extérieurement
Exemple. Daim une chaudière à foyer intérieur, construite pour une jrression effective de 2 atmosphères */*» tuyau à feu avait une longueur l 7845mm, un diamètre J) »= (jûïmm et une épaisseur J = 6mm,5. En caleidant, d'après la formule (262), la pression de la vapeur, pour laquelle l'aplatissement de ce tuyau devait vraisemblablement se produire, on a:
10m,m,524. En réalité, le tuyau s'est déchiré sous une jrression moindre. Mais si l'on r eut bien remarquer que l'usure }>eut facilement réduire l'épaisseur de quelques millimètres, l'explosion s'explique naturellement. Dans un tuyau de vapeur de même diamètre , soumis à une pression intérieure, la tension de la matière, en tenant compte de la rivure, serait, d'après la table du paragraphe précédent, de 2*, 7 environ, ce qui correspond à un coefficient de
sécurité égal à ^ ou là, en nombre rond, c'est-à-dire que la rupture ne
se produirait , duns ce cas, que pour une tension de rajieur de 55 atmosphères environ. Il y a là, entre les deux cas, «ne disjrroportion , pour le coefficient de sécurité, qui n’est en rien inofirée.
Un moyen simple d’élever le coefficient de sécurité, sans être obligé d’augmenter l’épaisseur, c’est de diminuer la valeur de 1; aussi Fairbaim a-t’il conseillé, dans ce but, l’emploi d’anneanx de renforcement aux joints d’assemblage des feuilles de tôle des tuyaux. On ne saurait assez s’étonner qu’en Allemagne on fasse aussi rarement usage de cette disposition, aussi simple qu’efficace, d’autant plus qu’il ressort de la statistique des explosions de chaudières que l’aplatissement du tube du foyer, si fréquent dans les chaudières, ne se produit jamais dans celles qui sont munies d’anneaux de renforcement. En Angleterre, les deux dispositions, qu’on emploie de préférence, Bout celles d’Adamson, fig. 619, et de Ilick, fig. 620; la seconde est d’une exécution plus facile, mais la première a l’avantage de n’exposer au feu aucune tête de rivet. Dans toutes les chaudières à foyer intérieur, il convient donc, comme le font d’ailleurs quelques
dirions des expériences de Fairbaim, lesquelles se rapportent n des tnyanx de faibles épaisseurs. T.n formule (262) est de toutes la plus exacte. Mais les différences deviennent très - marquées pour les cas de la pratique où J a le plus souvent une assez grande valeur. Los résultats, donnés par la formule de Love , présentent alors des écarts de .90 à 40 p“/0. Pour l’exemple du texte, cette formule donnerait « = 4,S9 4,51 2,42 = 6“"*, 68 , au
lieu de 10*'», 52.
ASSEMBLAGES DE TIJTAL’X.
constructeurs, (l’établir un renforcemcut à chaque joiut d’assemblage (les tôles du tube à feu.
Fig. 619. Fig. 620.
Assemblages des (uyanx de fonte.
Le mode d’assemblage, qui est le plus généralement employé, est l’assemblage à brides, fig. 621. Les dimensions proportionnelles qu’on doit adopter, dans ce cas, sont indiquées sur la figure. Autrefois, entre les trous de boulons et le bord intérieur, on laissait ordinairement une portée ; mais aujourd’hui on la supprime généralement et on dresse au tour toute la surface de la
Fig. 621.
4? i-sdw
bride, ce qui donne un assemblage pins rigoureux et d’un aspect pins satisfaisant, sans entraîner d’ailleurs un excédant de dépense sensible. Dans ces dernières années, on a fait fréquemment usage, pour la garniture du joint, d'un anneau en fil de cuivre, qui se trouve pressé entre deux rainures, obtenues au tour, et donne au joint une étanchéité complète. Dans les tuyaux ordinaires, qui ne doivent pas être soumis à une forte pression, on peut prendre, pour le nombre 31 des boulons des brides:
D étant exprimé en millimètres.
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Il résulte de lù que, pour un tuyau de 100“" de diamètre, il faut 4 boulons, fi pour un tuyau de 200"", etc. La même formule donne, pour le cylindre d’uDe pompe à air, de 1500""
de diamètre, 2 + = 32 boulons.
OU
Pour une pression intérieure moyenne, il est préférable de recourir à l’emploi de la formule:
ISO \d )
où d désigne le diamètre des boulons, D le diamètre du tuyau et n le nombre d’atmosphères de la pression exercée sur ce tuyau.
Exemple. Un cylindre à vapeur, de 7000"" de diamètre, soumis à une pression effective de 4 atmosphères , doit avoir, comme épaisseur, d'après
la formule (249) ; d =- 20 + ]jqq ~ 30 mm ; d'après les indications de la
figure, on doit jwendre, jxmr le diamètre des boulons du couvercle: d ~ ‘!fS0 _ 4Qnm. enfin le nombre de ers boulons, donne par la formule (264), est: 4 11 000\* G2ô
La bride à oreilles, fig. 022, qui est une modification de la bride circulaire, est d’un emploi assez fréquent; comme la surface de contact est plus faible, l’épaisseur doit être portée à 2<J ou 2,5d, au lieu de 4/s(ï.
Fig. 022.
La fig. 623 représente un coude de tuyau, avec assemblage à bride. La courbure ne doit pas être trop brusque, afin que le liquide, à son passage dans ce coude, n’éprouve pas une perte de charge trop considérable. Pour chaque angle différent, que forment les axes des tuyaux d’une conduite, on est obligé de faire nn modèle de coude. A ce point de vue, l’emploi du coude universel de Brown, fig. 624, est plus avantageux. Une seule des deux pièces, qui composent chaque coude, a ses trous de
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boulons percés à l’avance; ceux de la seconde ne sont percés qu’au moment de la pose, après avoir été tracés sur place.
Fig. 623. Fig. 624.
Suivant la position relative des brides, l’angle du coude peut varier entre 2« et 180°. Daus la ligure, on a admis la valeur a = 40°, qui répond à peu près à toutes les exigences de la pratique.
L’assembbige h manchons, fig. 025 à 627, est surtout employé pour les tuyaux de conduites d’eau et de gaz.
La garniture se fait au moyeu de plomb, auquel on donne la forme d’un anneau en deux parties , fig. 626 ; cet anneau est introduit et serré fortement sur une première garniture d’étoupes.
Fig. 025.
Fig. 626.
Fig. 027.
Fig. 628.
ASSEMBLAGES UE TUYAUX
Les dimensions des mandions de tuyaux sont données par les nombres proportionnels ci -après, qui ont été choisis avec beaucoup de soin. L’épaisseur d du tuyau est fournie par la
formule (247), c’est-à-dire qu’on a: â = 8 + — • On a ensuite:
Epaisseur de la paroi du mandion . . . d, = 10 + 0,0135 I)
Largeur de la couronne k = 18 + 0,0025/4
Longueur intérieure i, = 67 + 0,11 D
Longueur du col = 49 + 0,09 D
Longueur totale I = HG + 0,20/>
Largeur de la garniture . . . . . b =« 5 + 0,007 I)
Hauteur de l’anneau de plomb . . . . h — 28 + 0,07 D
Hauteur du bourrelet a = 1,2 â
Epaisseur du bourrelet e = d + b — 2.
Certains constructeurs pratiquent, à l’intérieur de la couronne du manchon, une rainure annulaire, destinée à maintenir la garniture de plomb; d’autres regardent cette rainure comme complètement inutile avec un métal aussi mou que le plomb. Depuis quelques années, on supprime assez fréquemment le bourrelet à l’extrémité du tuyau enveloppé (cette suppression est surtout avantageuse, lorsqu'on emploie la méthode anglaise pour le coulage des tuyaux: dans ce cas le manchon est muni d'une saillie intérieure près du bord. Pour les tuyaux de conduites d’eau, qui sont solidement posés, on peut, d’après Scboll, remplacer la garniture de plomb par une autre beaucoup plus économique, en imbibant, dans un mélange, opéré à chaud, de poix et de poudre de brique, des tresses de chanvre, qu’on chasse ensuite fortement dans le manchon.
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La fig. 629 représente l’assemblage à tuyaux du système Petit. Dans un manchou très - court se trouve introduite une rondelle de caoutchouc, qu’on comprime fortement, en se servant des tuyaux eux -mêmes comme de leviers; deux griffes, avec goupilles en fer, maintiennent la fermeture. Ce système d’assemblage , qui a été utilisé pour l’établissement de la grande conduite d’eau du camp de Châlons, a l’avantage de rendre très -rapide et très -économique la pose des tuyaux; il donne, en outre, aux conduites une certaine flexibilité, qui est d’une grande importance pour celles qui sont établies sur un sol exposé aux tassements. La seule observation à faire sur ce système d’assemblage se rapporte aux oreilles, pour lesquelles il paraît convenable d'adopter des dimensions supérieures à celles que leur a données l’inventeur.
La flg. 630 indique un assemblage à manchon fileté pour tuyaux en fonte de conduites d’eau (l). Les filets sont venus de foute et la garniture cousiste en une rondelle de plomb, qui se trouve comprimée par la surface plane annulaire terminant la partie filetée extérieure. Cet assemblage peut être considéré
comme un assemblage à brides à un seul boulon, établi concentriquement au tuyau et avec des dimensions en largeur telles qu’il puisse être percé d’une ouverture égale à la section de la conduite. Comme la partie filetée est d’une seule pièce avec le tuyau, il est nécessaire, pour le serrage, de pouvoir faire tourner chaque tuyau autour de son axe; à cet effet, chaque tuyau est muni, en avant du manchon, d’un renflement à plusieurs pans, qu’on peut saisir au moyen d’une grosse clef.
Fig. 631. Manchon de Normandy. La garniture se compose de deux rondelles de caoutchouc. Ce mode d’assemblage
(1) L’usine de Lauchhammer livre des assemblages de ce genre pour des tuyaux dont le diamètre intérieur va jusqu'à 50 et 60""».
ASSEMBLAGES DE TUYAUX
est d’une construction extrêmement simple et peut être employé, avec avantage, dans tous les cas où le caoutchouc n’est pas
Fie. 631.
exposé à une altération trop rapide. Il permet, comme le système l’etit (fig. 629), un .certain degré de déformation de la ligne de tuyaux, en même temps qu’il rend leur réunion ou leur séparation extrêmement faciles. Dans certaines conduites d’eau, on rencontre un dispositif analogue avec une garniture en plomb. La rondelle forme alors une espece de. double manchon; les tuyaux sont complètement unis, sans surépaisseur ni bourrelet à leurs extrémités.
Le système Lavril ne diffère de celui de Nonnandy qu’en ce (pic l’un des colliers est venu de fonte avec le tuyau correspondant.
La distance des plans moyens des deux assemblages d’un tuyau constitue ce que l’on appelle sa longueur utile ou de construction. Dans tous les tuyaux droits en fonte, cette longueur doit toujours être, an minimum, comprise entre 1 et 2 mètres; pour les conduites d’un développement considérable, elle doit être prise aussi grande que possible. Dans les tuyaux à manchons, pour les conduites de gaz et d’eau, les valeurs adoptées sont, en général, les suivantes:
T) = 100"“ .... longueur de construction 2 à 3”
600“” et au delà - - 4”.
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A ssciii blases do tuyaux en fer.
Les tuyaux de conduites d’eau, formés de feuilles de tôle rivées, s’assemblent au moyen de brides en fer, fig. 632 , ou de brides en fonte, fig. 633.
Fig. 632.
Fig. 633.
Pour obtenir les dimensions des différents éléments de ces assemblages, on commence par chercher le diamètre d et le nombre des boulous, en utilisant les formules (263) et (264); les autres dimensions se trouvent alors déterminées au moyen des nombres proportionnels indiqués snr les figures.
Exemple. On a à construire les brides en fer d'un tuyau de turbine en tôle, quia 1000 "" de diamètre et qui doit supporter une tension de deux atmosphères. En calcidatlt ce tuyau comme celui d'une chaudière à vapeur, on devrait lui donner une épuisseur d = 1,54-3 + U, G — 5mm, 68, qui peut sans inconvénient être réduite à 5m,“. Si on prend d = 20""", pour le diamètre des boulotis, on trouve, pour leur nombre, d'après la formule (263):
St — 2 +
22 et, d'après (264): St =
ISO
MOO _
c'est ce dernier chiffre que noivs admettrons. La fig. 632 donne alors, jtour l'épaisseur des brides, */b-20 ou 13 mm et, pour la largeur suivant le rayon, l'lt-20 ou 38""", etc.
Fig. 634.
Les tuyaux en fer étiré s’assemblent souvent au moyen de manchons filetés, fig. 634 et 635. Dans la disposition de la fig. 634 , l’un des bords est taillé en biseau et est pressé contre la base de l’autre, de manière à donner une fermeture hermétique;
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daus la fig. 635, on a recours à l’interposition (l’une garniture spéciale, l’our produire le vissage des manchons, on saisit les tuyaux au moyen de tenailles de serrage d’une forme convenable. La longueur de construction des tuyaux eu fer varie de 3 à 1".
Assemblages de tuyaux en plomb. Assemblages divers.
Les tuyaux eu plomb s’assemblent fréquemment au moyen de brides en fer, qui pressent, l’un contre l’autre, les rebords qu’on obtient en rabattant les extrémités des tuyaux. La fig. 636 représente un manchon fileté pour tuyaux de plomb (système Loucb). Les trois parties qui composent ce manchon sont en fonte. C’est au même inventeur qu’est duc la disposition de la fig. 637, pour l’assemblage d’un tuyau en plomb avec un tuyau en fer. Sur ce dernier tuyau est vissé un petit rebord en bronze, contre lequel
Fin- 636.
Fig. 637.
sc trouve pressé le rebord du tuyau en plomb, au moyen d’un manchon en fonte. Les deux parties du manchon, qui portent sur les tuyaux, sc terminent à l’extérieur par des surfaces à G ou 8 pans, de même que l’écrou qui les réunit. Ici, comme dans les deux dispositifs suivants, l'assemblage est encore produit par ce que nous avons appelé une vis élargie (S 66). Les tuyaux de plomb ont une longueur de construction très - considérable, qui va facilement à 10".
Fig. 638 et 639. Assemblage de tuyaux en fonte avec tuyaux en plomb. Ou emploie, dans ce cas, une garniture inter-
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médiairc, composée d’uuc rondelle de caoutchouc ou d’une matière du même genre.
Fig. 638.
Fig. 639.
Les fig. 640 et 641 représentent deux assemblages h brides libres, destinés à réunir à un rebord en fonte, le premier un tuyau de enivre rouge avec une bride en fer, le second un tuyau do bronze. Ces deux modes d’assemblage, ou d’autres analogues, sont employés fréquemment pour les tuyaux des presses hydrauliques, surtout lorsqu’ils sont formés d'un métal d'une faible épaisseur; on les rencontre également dans les pompes à l'eu.
Fig. 040.
Fig. 041.
Ces divers assemblages, suivant le but spécial qu’ils doivent remplir, reçoivent des fonnes et des proportions différentes, qu’il serait ici trop long d’énumérer.
POIDS DES TUYAUX EN FONTE
Poids des tuyaux en fonte.
La table suivante donne les poids des tuyaux, par mètre courant, sans manchon et sans brides. Pour déterminer le poids de ces accessoires, on les transforme en un cylindre creux de diamètre D, d’épaisseur d et de longueur /, dont on peut prendre alors le poids dans la table. La longueur l, pour une bride, exécutée d’après les indications de la tig. 621, peut être prise, en moyenne, égale à 10 d. Pour les manchons, établis d’après la fig. 628, la longueur l est sensiblement égale à 125 + 0,3 B.
la Exemple. Une conduite, de 120m de développement , comprend 40 tuyaux de .ï" de longueur, de 300mm de diamètre et de 12œ“ d'éjiaisseur. La table donne, pour le poids de chacun de ces tuyaux, sans brides: 3-83,13
— 255*, 57. Les deux brides étant équivalentes à une longueur de tuyau égale à 2-10 d = 2-10-12, il en résulte que le poids d'un tuyau, avec ses brides, est 3^40-85,19 =* 276*, 02 et le jsjids total de la conduite 40-276,02
2° Exemple. Pour les manchons d'une conduite de même diamètre, supposés établis d'après les proportions de la /i g. 628, le poids est celui d’une longueur de tuyau égale à 125 + 0/1-300 — 215, c'est-à-dire 0/115 -85,19 = 18* /I. Un tuyau conqdet de 3m pèse alors 3-85,19 -f- 18,3 = 274*, 87 et la conduite entière 40-274/37 — 10995*.
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Table relative au poids des tuyaux en fonte.
Diamètre
Poids pur mètre courant des tuyaux d'épaisseur d.
nyanx
lls,32
XIX. Obturateurs
Classification des obturateurs.
On désigne, sous le nom (V obturateurs , les différente dispositifs qui ont pour but de permettre de produire, à volonté, la fermeture ou l’ouverture des tuyaux de conduite et des réservoirs, ou, en d’autres termes, d’arrêter ou de rétablir l’écoulement des fluides, renfermés dans ces réservoirs et ces conduites. I.«8 appareils, de formes extrêmement variées, qu’on emploie dans ee but, peuvent être divisés en deux classes principales :
Les obturateurs par soulèvement
A la première classe appartiennent les robinets, les tiroirs et généralement tous les obturateurs dans lesquels la partie mobile doit glisser sur la partie fixe, pour dégager ou masquer les oriliecs qui y sont pratiqués. La seconde classe comprend tous les dispositifs dans lesquels le dégagement de l’orifice se produit par la soulèvement de la partie mobile, comme , par exemple, dans les clapets, les soupapes coniques, sphériques, etc.
Chacune de ees classes donne elle -même lieu à deux subdivisions, si on considère le mouvement de la pièce d’obturation comme produit par une rotation autour d’un axe, qui peut être a une distanee finie ou à une distance infinie. Les obturateurs par glissement donnent alors comme subdivisions:
a. Tscs robinets et les tiroirs à rotation,
b. Les tiroirs à mouvement rectiligne.
On a de même pour les obturateurs par soulèvement: I
a. IjCS clapets ou soupapes à articulations,
b. Les soupapes à levée rectiligne.
Cette classification établie, nous allons examiner successivement les dispositifs d'obturation dont l’usage est le plus répandu.
ROBINETS
A. Obturateurs par glissement.
Ilobinct conique.
Dans le robinet conique, la partie mobile, qui produit l’obturation, a la forme d’un tronc de cône. Les fig. 612 et 643 donnent les deux dispositions les plus employées pour ee genre de robinet. L’orifice présente une forme allongée, qui permet de réduire le diamètre de la clef; l’inclinaison de cette clef est, en général, de */« pour chaque côté, de telle sorte qne, pour une longueur de do"'", par exemple, le plus grand diamètre de
Fig. 642. Fig. 643.
la clef surpasse le plus petit de 2 ■ (J -= 13 “”,33, soit 13"”.
Lorsque le boisseau est en fonte, sou épaisseur â se détermine par la formule (248), c’est-à-dire qu’on prend: <5 = 12
+ ? ■ Pour les boisseaux en bronze, qui portent des brides
dit
comme ceux de fonte, l’épaisseur n’est que les */s de la précédente. Dans les conduites d’ean, les surfaces frottantes doivent toujours être composées de bronze ou , du moins, d’une matière analogue, qui ne soit pas exposée à se rouiller, comme le fer ou la fonte.
Cü4
ROBINETS
Les fig. 644 à 647 reproduisent quatre dispositions différentes du robinet conique. Celle de la fig. 644 est destinée à réunir deux tuyaux inclinés; les robinets des deux figures 645 et 646 sont à trois voies; enfin la fig. 647 donne un robinet à quatre voies. Lorsqu’on connaît la largeur des orifices, ainsi Fig. 644. Fig. 645. Fig. 646. Fig. 647.
que la valeur du recouvrement, on peut déterminer le diamètre moyen de la clef de la manière suivante. Dans les figures précédentes, du centre de cette clef on décrit deux cercles, ayant pour diamètres, l’un la largeur des orifices, l’autre cette même largeur augmentée du recouvrement, c’est-à-dire cd; tangentiellcment au premier cercle, on trace les lignes limites des orifices, on divise par la ligue a b le plus petit angle de deux orifices voisins, puis on mène, parallèlement à a b, les deux lignes ce et dd, qui coupent les orifices aux points p, p, par lesquels doit passer le cercle correspondant à la section moyenne de la clef.
Les fig. 648 et 649 représentent deux robinets à clefs creuses, qui sont fréquemment employés comme robinets d’injection des condenseurs.
Fig. 649.
Fig. 648.
CLAPETS
Si l’on fait l’angle du cône égal à 180°, le robinet conique se transforme en tiroir plan à rotation. Si on suppose ce même angle égal il 0°, la elef devient cylindrique et, si on fait croître indéfiniment sou rayon, on obtient le tiroir plan, à mouvement rectiligne; une forme très-remarquable et, en même temps, trèspratique du robinet conique est le tiroir à rotation de Wilson (l). Comme la construction des tiroirs rentre essentiellement dans celle des machines à vapeur, nous ne nous étendrons pas plus longuement sur ce genre d’organes.
B. Obturateurs par soulèvement.
Clapets.
Dans les obturateurs par glissement, la partie mobile ne peut jamais être déplacée par l’action du fluide, tandis que, dans les organes de la seconde classe, la pression de ce fluide, lorsqu’elle s’exerce dn côté du siège , soulève elle -même la partie mobile; en d’autres termes, le soulèvement des organes de ee genre peut s’effectuer automatiquement et c’est ce qui a lieu le plus souvent, comme, par exemple, dans les pompes. Les soupapes à articulation automatiques constituent les clapets ordinaires.
Les tig. 650 et 651 représentent un clapet double avec sa boite, 1m garniture est formée de cuir ou de caoutchouc (avec bandes de toile interposées). Pour un diamètre 1) du clapet, la largeur s du siège est donnée par la formule:
Ainsi, par exemple, pour 7) =100”"", on doit prendre s = 4 + yiOO = 14""”. l/cs nombres proportionnels, indiqués sur les figures, se rapportent au module s. La boite du clapet est fermée par une porte, qui peut tourner autour d’une articulation, établie latéralement.
La fig. 652 donne un clapet en quatre parties. Dans cette disposition, comme dans la précédente, on fait usage de plaques en fer rivées, pour donner de la raideur aux bandes de cuir ou de caoutchouc. Dans les parties voisines de l’articulation, ces
(1) V. les annales de la société des Ingénieurs allemands, 1868.
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plaques doivent recouvrir ou, au nioius, affleurer la surface d’appui du clapet, afin d’éviter que la pression de l’eau ne vienne à courber le cuir.
La fig. 053 représente un clapet rond, tonné d'un disque de caoutchouc; ce disque n’est pas garni de plaques en 1er, afin
Fig. G50. Fig. 052.
Fig. 053.
qu’il puisse se courber vers le haut et venir s’appliquer sur la surface courbe, destinée à limiter sa déformation; à la partie inférieure, il repose sur un grillage établi au niveau du siège. Ce clapet se trouve fréquemment employé dans les pompes à air des condenseurs des machines à vapeur.
IJn clapet en bronze, qu’on rencontre également assez souvent dans les pompes à air des machines à vapeur et des appareils d’évaporation des sucreries, est celui de la fig. 054.
SOUPAPES
Le siège de ce clapet est formé par deux clavettes en fer, solidement fixées, et sa boite est fermée par un couvercle qui, sur la
Fig. 654.
ligure, est supposé enlevé. Four la détermination de la largeur du siège, on peut, ici encore, faire usage de la formule (265), en prenant pour 7) la valeur du plus petit côté de la section rectangulaire du conduit. Four toutes les dispositions de clapets que nous venons d’indiquer, les figures représentent les pièces qui limitent la levée; l’angle d’ouverture des clapets est généralement compris entre 30° et 40°(l).
Soupapes simples de forme circulaire.
Parmi les soupapes à levée rectiligne, celles dont on fait le plus généralement usage sont les soupapes coniques, qui, comme les clapets articulation, peuvent agir automatiquement. La fig. 655 représente deux soupapes de ce gcure, qui sont disposées d’une manière très - convenable pour une pompe alimentaire. Four éviter les effets de la rouille, les clapets se font en bronze. Sur la tigure le siège du clapet inférieur est supposé en fonte; mais il est bien préférable de le faire également en bronze. Dans cette disposition, les surfaces des deux sièges forment deux troncs de cône identiques. La formule (265) sert à déterminer leur largeur s, qui, ici encore, est le module auquel se rapportent les nombres proportionnels inscrits sur la figure. La projection
(1) An sujet des clapets et dos soupapes, on trouve des observations très- remarquables dans lo travail du prof. Finck, Mo ber Punipenvon tilo und Klnppon. Annales de la société des Ingénieurs allemands, 1H70. P. 497.
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de la surface conique annulaire a pour largeur s — 4"m; il eu résulte que, pour les petites soupapes, l’angle du cône est plus aigu que pour les grandes.
Dans la construction de la boite des soupajœs, on doit veiller avec le plus grand soin il ce que l’orifice d’écoulement, au dessus du sommet de chaque clapet, se trouve établi à une hauteur suffisante, pour que le courant de retour ne maintienne pus la soupape ouverte; c’est là un effet qui se produit très fréquemment, par suite de, la position vicieuse des orifices. Le mode de fermeture de la Imite, indiqué sur la figure, dispense de l’usage de toute garniture. Il est, nu contraire, indispensable d’en employer une, lorsque le couvercle repose simplement sur la boite par une surface plane.
Fig. cr.5. Fig. G5C.
Fig. 656. Soupape sphérique ou à boulet La largeur s du siège et celle de sa projection se calculent comme précédemment. Pour déterminer ensuite le diamètre de la sphère, qu’il convient d’adopter, il suffit d’élever des perpendiculaires par les points milieux des deux côtés du siège, contenus dans une section faite par l’axe, et de prendre leur point d’intersection m comme centre de la sphère. En raison de la grande hauteur de la
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soupape, il est essentiel que l’orifice d’écoulement se trouve à une assez grande distance au-dessus dn siège.
Un grand nombre de bons constructeurs estiment que la soupape à boulet n’est pas supérieure à la soupape conique. Le bon fonctionnement de ces deux espèces de soupapes dépend essentiellement de la position donnée à l’orifice d’écoulement. Lorsque cette position est mal choisie, les soupapes à boulet, comme les autres, arrivent rapidement à une marche assez irrégulière (1).
La levée h d’une soupape conique ou sphérique doit être égale
ou légèrement supérieure à -~
Soupapes à double siège.
Lorsque, pour une soupape conique ordinaire, la pression du fluide s’exerce sur la base supérieure, le soulèvement du clapet exige un effort extérieur, assez considérable, proportionnel à la projection totale de la soupape. Dans les mêmes conditions, une soupape conique à double siège, présentant une des trois formes suivantes, exige, pour sa levée, un effort beaucoup plus faible, puisque cet effort est simplement proportionnel à la projection des surfaces qui constituent le double siège. C’est pour ce motif que les soupapes de ce genre se trouvent assez souvent utilisées dans les distributions des machines à vapeur.
Fig. 667. Soupape de Ilornblower. Dans cette disposition, le fluide s’introduit, dans la boite de la soupape, par la partie inférieure, pour être distribué ensuite également des deux côtés. Si on voulait le refouler d’un seul côté, il conviendrait d’adopter, pour la conduite d’évacuation, une section sensiblement double de celle qui est indiquée sur la figure.
En désignant par D le diamètre du tuyau d’entrée, on doit faire le diamètre moyen D' dn clapet égal ou supérieur à 0,8 D. Lorsqu’on prend Iï > 0,8 D, la course h du clapet doit être plus faible que dans l’autre cas et on peut alors déterminer h, comme minimum, par la relation:
(1) Uno disposition avantageuse pour les soupapes sphériques est celle de Wcidtmann. V. Uhland, M. 0. Pr. Page 83, Pt. 24.
Rouleaux, le Conatrocteur.
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Exemple. Si on reut obtenir une soupage aussi réduite que possible et si on fait, par conséquent, D“ -=• O fi D, on doit prendre: jp — y • lfi5*
■ — 0,195, ou jj =• g - — 0,156. Pour 7/ =» J), il rient : -jy, ~ J) ~ g — 0,125; pour U — % D, Jp ^ § (O fi)* — 0,08 et jj — 0.70.
La largeur de chaque siège est la moitié de la valeur
fournie par la formule (265), qui devient ici:
et on doit prendre, comme précédemment, la somme des projections des sièges égale à s — 4"m. Dans ces derniers temps, quelques constructeurs ont adopté, pour les soupapes doubles, une valeur de s encore plus petite et sont descendus jusqu’à la moitié de celle que donne la formule (267).
Exemple. Pour un diamètre de conduite de 300'""', on a pris JP ■=- Ofi I) = 0,8.300 = 210""". La partie annulaire de chaque siège a. dans
ce cas, pour largeur: y — */* (4 + y 240) — >/» (* + 15.5) = 70”m et pour projection V» (s — 4) = Smm.
Fig. 658.
‘mJj-v A *'
La soupape de Gros, fig. 658, est d’un emploi très -satisfaisant , toutes les fois que le fluide doit s’introduire latéralement
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dans la boite de la soupape et s’échapper par la partie inférieure. Le diamètre moyen 1)' du clapet doit être pris égal ou supérieur au diamètre I) de l’orilicc d’écoulement. Les formules (206) et (207) sont applicables à la détermination de h et de s. La partie en pointillé, sur la figure, montre qu’il est facile de faire arriver le fluide dans la boite par deux orifices latéraux.
La disposition de soupape tubulaire, indiquée par la fig. 659, dérive de celle de Homblower. L’introduction du fluide a lieu par le bas et son écoulement se produit latéralement. Le diamètre moyen du clapet D' est égal à D + s et, par conséquent, le diamètre inférieur Z), doit être pris égal fi D. La levée du clapet et la largeur des sièges se calculent par les formules précédentes.
Dans la fig. 059, la tige du clapet est munie d’un piston creux, sur lequel agit, fi l’intérieur, la pression du fluide. Ce dispositif, qui peut également s’appliquer aux deux soupapes précédentes, présente un assez grand intérêt pour les soupapes de grandes dimensions, dont la levée exige encore un efl'ort souvent assez considérable, bien que la pression n’agisse, en sens contraire du mouvement, que sur une surface assez faible. Avec le piston, on peut réduire cet efl'ort à telle valeur qu’on juge convenable, fi la seule condition de donner à ce piston un diamètre suffisant. Il est facile, comme le montre le tracé en pointillé, d’établir un second orifice d’évacuation, dans les cas où il devient nécessaire. En remplaçant la section circulaire par une section rectangulaire, pour le conduit d’écoulement, ou peut arriver fi réduire assez notablement l’écartement des sièges, c’est-à-dire la hauteur de la soupape.
En Amérique , les soupapes de Homblower, ainsi que celles de la forme précédente, s’exécutent le plus souvent en deux parties, qu’on réunit par des boulons; le plan de séparation est mené, normalement à l’axe, par le milieu de la hauteur; grâce fi cet artifice, on peut augmenter le siège inferieur, le rendre trèssensiblement égal au siège supérieur, et réduire ainsi l'effort de soulèvement, en ne laissant subsister que la pression indispensable pour assurer la fermeture de la soupape.
Pour toutes les soupapes à double siège, on doit apporter, dans l’exécution, la plus grande attention à ce que les deux parties coniques du clapet viennent bien porter, en même temps, toutes les deux sur leurs sièges. Le guidage de la soupape,
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dans la direction de l’axe, a également une très -grande importance. Aussi, dans un certain nombre d’appareils de construction
Fig. 659.
récente, le clapet, au lieu de se terminer par une tige de faible diamètre, comme sur nos figures, porte, immédiatement audessus de la partie conique, un cylindre de grand diamètre, qui paraît plus propre il guider la soupape dans son mouvement.
Parmi les trois formes de soupapes que nous venons d’examiner, la soupape de Iiornblower est celle qui exige les plus faibles dimensions.
PISTONS
XX. Pistons
Des différentes espèces de pistons et de leurs garnitures.
Les pistons sont des organes mobiles qui, suivant les cas, sont mis en mouvement par l’action des fluides ou servent à transmettre le mouvement qu’ils possèdent à des liquides ou à des gaz. L’action d’un organe de ce genre repose tout entière sur les variations que son mouvement relatif détermine, pour le volume compris entre lui et les parois du réservoir, dans lequel il se meut.
Si l’on veut que ce volume se trouve, à chaque instant, complètement isolé, il est essentiel que le piston s’applique sur les parois du réservoir au moyen d’une garniture, assez serrée pour produire une fermeture, sans devenir un obstacle au mouvement. Il est évident, d’après cela, que la disposition de cette garniture doit dépendre de la forme du piston et du réservoir qui le renferme. Le plus souvent, les pistons possèdent un mouvement rectiligne et ils affectent, par suite, la forme prismatique, qui, dans la majeure partie des cas, se trouve être, de plus, à section circulaire. Nous n’examinerons ici que les pistons cylindriques; des règles que nous allons établir, pour ce cas particulier, il sera d’ailleurs facile de dédiure celles qu’il conviendrait d’adopter pour des pistons de formes différentes.
L’étanchéité de la garniture peut s’obtenir d’un grand nombre de manières. Un des modes de garniture le plus employé est celui dans lequel la garniture se compose d’un anneau flexible, élastique, entourant le piston. Dans ce cas, un dispositif mobile permet d’exercer, sur la matière de cette garniture, une pression assez forte pour empêcher le fluide de la traverser.
L’anneau, dont se compose la garniture, peut être logé dans l'intérieur de la paroi du cylindre fixe ou, au contraire, dans celle du cylindre plein, c’cst-à-dirc du piston. On a ainsi deux espèces de garniture, extérieure et intérieure, représentées par les fig. 660 et 661. La fig. 662 donne une garniture double pour un seul piston. La disposition de la fig. 661 rentre dans
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la catégorie des garnitures avec boite-à-étoupes, tandis que celle de la fig. 660 constitue plus particulièrement ce qu’on appelle une garniture de piston. Lorsque le cylindre fixe est ouvert sur un côté, comme dans les fig. 660 à 662, le piston est dit à simple effet; on le désigne spécialement, sous le nom de piston plongeur , lorsqu’il affecte une des deux formes des fig. 661 et 662.
Lorsque le cylindre fixe a une ouverture de chaque côté du piston, comme dans les fig. 663 à 665, le piston est dit à double effet. Pour qu’un piston de ce genre puisse recevoir son
Fig. 663.
Fig. 664. Fig. 665.
mouvement en dehors du corps de pompe, on le munit ordinairement d’une tige, sortant à l’extérieur, fig. 666 et 667, qui passe elle -même à travers une garniture et qui est, en réalité, un véritable piston plongeur, relié avec le premier. La garniture de la tige peut être intérieure, comme, par exemple, en a, ou extérieure, comme en a, fig. 666 (en pointillé).
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Cette tige agissant sur le fluide comme plongeur, il en résulte que l’action sur ce fluide est différente au-dessus et audessous du piston. Si l’on veut éviter cette différence, il convient d’établir, au-dessous, une seconde tige, de même diamètre que la première, ainsi que le représente la fig. 666 en pointillé. L’addition d’une tige peut être évitée de plusieurs manières, en adoptant, par exemple une disposition analogue à celle de la flg. 668 , dans laquelle une commande directe par manivelle se Fig. 666. Fig. 667. Fig. 668.
trouve établie à l’intérieur du cylindre ; un autre procédé consiste à mettre le piston en mouvement par la pression d’un fluide (presse hydraulique, distribution du marteau à vapeur de Joy, etc.).
Les pistons, à simple et à double effet, sont fréquemment percés d’ouvertures, qu’on munit de soupapes; on les désigne alors sous le nom de pistons à soupapes.
Dans le mode de garniture que nous venons d’examiner, l’étanchéYté ne s’obtient qu’à la condition d’exercer une pression extérieure sur la garniture elle -même. Entre cette garniture et la surface sur laquelle elle glisse, imaginons une couche mince du fluide que le piston doit isoler (eau, air, vapeur, etc.), il est évident que la portion du fluide, située du côté ob la pression du piston est la plus forte, ne pourra pas passer de l’autre côté, si on exerce, sur la garniture, une action telle que la pression, transmise à la couche fluide interposée, soit précisément équivalente à la plus grande de celles qui régnent sur les faces du piston. Cette pression entre la garniture et la surface de glissement se trouve très - simplement réalisée dans les garnitures automatiques ou autoclaves.
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Les fig. 669 et 670 représentent des garnitures de ce genre (en cuir) pour pistons à disques et pistons plongeurs; le fluide,
Fig. 669. Fig. 670. Fig. 671.
soumis à la pression la plus forte, agit sur la face postérieure du rebord de la garniture et teud à l’appliquer sur les parois de la partie fixe, avec une force précisément égale à celle que nous avons indiquée comme nécessaire, pour donner une fermeture étanche. La fig. 671 est une garniture métallique, qu’on emploie assez souvent pour les pistons plats et plus rarement pour les pistons plongeurs; le fluide, soumis à la pression la plus forte, agit sur la face intérieure de l’anneau métallique et le presse à la fois contre la surface fixe et contre l’un des rebords du disque, dans lequel se trouve pratiqué le logement de cet anneau.
La garniture à membrane, dont la disposition est analogue à celle des soufflets, est utilisée pour les pistons de pompes des prêtres, fig. 672. En employant une matière réellement imperméable, cette disposition ne peut donner lieu à aucune fuite. En 1852, Martini l’a appliquée à une machine à vapeur, en faisant usage de plaques métalliques (en acier). Pour obtenir, dans co cas, une surface très - élastique , il convient d’adopter, comme pour les manomètres, une forme ondulée, fig. 673. La disposition de la fig. 674, qui est une modification de la précédente
Fig. 672. Fig. 073. Fig. 674.
et qu’on désigne sous le nom de garniture à poche, a été employée, avec succès, comme piston d’une pompe destinée à comprimer de l’air.
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Dans la catégorie des garnitures automatiques, on peut encore faire rentrer les deux dispositifs, à fermeture hydraulique (pour pistons plongeurs), que représentent les fig. 675 et 676. La première forme est employée, pour l’extraction de l’eau, dans les appareils de lavage des minerais, tandis que la seconde est utilisée pour les gazomètres, les pompes à air, les appareils élévatoires à pression d’air de Seilcr, les cloches à plongeur,
Fig. 675. Fig. 676.
Fig. 677.
les caisses à air des constructions sous l’eau (fondation de piles), etc. Avec les garnitures à étoupes ordinaires ou à rebords, le piston est assez souvent recouvert d’une couche d’eau ou d’huile, destinée à empêcher l’introduction d’air (fig. 677).
Une dernière classe de garnitures de pistons est celle que représente la fig. 678, dans laquelle le contour du pUton est muni d’une série de rainures, formant un véritable labyrinthe, à travers lequel doit circuler le fluide, avant de s’échapper. Cette disposition est utilisée, de préférence, pour les pistons à air. Par suite des variations de la section du canal qu'il doit suivre pour s’échapper, l’air circule, en réalité, dans ce labyrinthe avec une vitesse qui va constamment en diminuant, de telle sorte que sa tension, à la sortie du piston, est notablement plus faible que de l’autre côté et la différence est d’autant plus forte que la vitesse du piston, dans la direction de la marche de l’air, est elle- même plus considérable. A la limite inférieure de ce genre de garnitures, se présentent les dispositifs analogues à celui de la fig. 679, dans lequel le piston se compose d’une simple plaque, dont les bords sont à une distance très - faible des parois du corps de pompe, comme, par exemple, dans les chapelets, destinés à l’élévation de l’eau, dans les roues de côté, dans les ventilateurs à ailettes, dans ceux de Fabry, de Lemielle, etc. Au système des pistons à rainures on peut encore rattacher le dispositif de
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piston à brosses de la fig. 680 , dont on rencontre une application dans one voie ferrée à air comprimé, établie an palais de Sydenham.
Fig. 678. Fig. 679. Kg. 680.
sont assez rarement employés. Toutefois , c’est à ce genre qu’appartiennent les pistons des indicateurs; on en trouve également un autre exemple dans les pompes de Metz, où ces pistons semblent faire un bon service et peuvent être utilisés aussi bien pour l’extraction de l’air que pour celle de l’eau. Il arrive, d’ailleurs, que, dans certaines circonstances, les pistons à anneaux métalliques perdent leur élasticité et tinissent par se comporter comme de véritables cylindres fixes, introduits à frottement doux dans leurs corps de pompe.
Boites à étoupes ou Stufflng - box.
D’après ce que nous avons dit précédemment, entre les boites -à- étoupes et les garnitures de pistons il n’existe, en réalité, qu’une simple différence de construction. Dans les boites -àétoupes, la matière, qui forme la garniture (chanvre, cuir, coton, avec talc, caoutchouc, feutre, sciure, segments métalliques), est placée sur la surface concave du corps enveloppant, tandis que les garnitures de pistons, proprement dites, sont établies sur la surface convexe du corps enveloppé.
Les fig. 681 et 682 représentent complètement deux Stuffingbox cylindriques, disposés, tous les deux, pour recevoir une garniture de chanvre, mais en sens inverses.
Afin de diminuer l’usure, les deux parties qui embrassent la tige, le grain et le chapean, sont composées de pièces de bronze rapportées. Le profil en coin annulaire, qui les termine et qui
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est dû à Farcot, est préférable à l’aucieiuic disposition à un seul biseau, qui avait l’inconvénient de laisser souvent un passage ouvert au fluide, entre la garniture et la surface concave, sur
Fig. 681.
il a
Fig. 686.
Fig. 684.
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laquelle elle était supposée appliquée. Dans ces derniers temps, on a adopté une disposition intermédiaire entre celle de Farcot et l'ancienne; la pièce, destinée à transmettre la pression à la garniture, se termine par une surface entièrement plane, comme dans la fig. 684, ou encore par une surface légèrement courbe, comme dans la fig. 683. Cette dernière figure indique une disposition très - convenable de Stuffing-box suspendu. Sur le fond du cylindre, autour de l’orifice du Stuffing-box, est ménagé un petit rebord, destiné à empêcher l’eau de condensation de s’écouler dans la boite. A l’extrémité libre, les deux boulons se terminent par une partie cylindrique, dont le diamètre est précisément celui du noyau de la partie filetée; cette disposition, dont l’emploi, depuis quelque temps, tend à se généraliser, a l’avantage de faciliter beaucoup l’entrée de l’écrou sur le filet.
Le presse - étoupes devant toujours rester concentrique à la tige du piston , pour qu’on n’ait pas à redouter de coincements, il s’ensuit qu’on doit s’attacher à ce que les deux écrous s’avancent constamment de la même quantité; dans les grandes machines à vapeur, celles de la marine, par exemple, on obtient facilement ce résultat, en munissant les écrous de roues dentées, commandées par • deux vis sans fin , établies sur un axe commun. Dans les boites- à -étoupes de petites dimensions, on peut employer une disposition encore plus simple, qui consiste à produire le serrage au moyen d’un écrou unique, concentrique à l’axe de la tige , fig. 684. La boite - à - étoupes , que représente cette dernière figure, et qui est très - convenable pour les tiges de tiroirs, est supposée entièrement en bronze. L’écrou porte six ou huit entailles prismatiques, dans lesquelles s’engagent les dents de la clef, destinée à prodnire le serrage.
Le module des nombres proportionnels, indiqués sur les figures, est donné par la formule empirique:
d désignant le diamètre intérieur du presse - étoupes. Les résultats, calculés au moyen de cette formule, sont consignés dans la table suivante.
Exemple. Une boite -à-itoupes, de 80mm de diamètre intérieur, a pour module de construction, d'après la formule (tl68), s ■= 9mm. L'épaisseur de la garniture est alors 1,8 s ** 1^8-9— 16 mm ; quant à la hauteur dupresseétoupes lui-même, elle est 13 ■ s — 12 ■ 9 708""", pour le dispositif de la
fig. 683, et 21- s — 31-9 — 189, pour celui de la fig. 682 etc.
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Lorsqu’une boite à garniture de chanvre doit être placée horizontalement, il convient de donner à la portée du fond une longueur assez considérable, de 8 à 12 s, afin quelle ne soit pas exposée à une usure trop rapide. Pour les épaisseurs des parois de la boite, ou peut, dans certains cas, être conduit à s’écarter des dimensions indiquées par les nombres proportionnels; c’est ce qui a lieu, par exemple, lorsque les parois des parties voisines ont une épaisseur plus considérable, dont il convient de tenir compte, afin d'obtenir des pièces bien fondues. Dans tous les cas de ce genre, les données précédentes doivent être simplement utilisées comme indications. Dans les Stuffing-box des tiges de tiroirs de machines à vapeur, le presse - étoupes s’exécute souvent en deux parties, séparées par un plan passant par l’axe de la tige. Le plan des rebords de la boite du tiroir passe alors lui - même par ce même axe. Cette disposition offre l’avantage de faciliter l’ajustage du tiroir et l’introduction de la tige.
Les fig. 085 et C8C représentent deux dispositions de Stuffing-box, avec garnitures en cuir embouti, qui sont spécialement employées dans les presses hydrauliques; la première est applicable aux pistons d'uu petit diamètre, tandis que la seconde convient surtout pour ceux dont le diamètre est assez considérable. Le cuir embouti de la fig. 686 est soutenu par un anneau en fer fendu, qui l’oblige à se placer convenablement, avant que la pression de l’eau n’ait commencé à agir. Lorsqu’un Stuffiugbox, dans le genre de celui de la fig. 686, doit être disposé horizontalement, il convient d’introduire, au-dessous du cuir embouti (dans la cavité figurée en pointillé), un anneau de bronze en plusieurs parties, dont le diamètre soit rigoureusement le même que celui du piston , de manière à empêcher que ce piston
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ne vienne à frotter sur la paroi en fonte du corps de pompe; cet anneau est, de plus, légèrement eu saillie sur le bord intérieur du logement du cuir, afin d’éviter complètement le contact du piston avec cette paroi eu fonte.
Fig. 685. Fig. 686.
Le frottement qu'éprouvent un piston plongeur ou une tige de piston, dans une garniture ordinaire, dont le serrage se fait par des écrous, ne peut pas être calculé à priori, puisqu'il dépend essentiellement de la pression exercée sur la garniture. Il u’en est pas de même dans les garnitures en cuir embouti, où la pression de la garniture est précisément celle du fluide emprisonné. Des remarquables expériences de Ilick il résulte que, dans nue garniture en cuir embouti, parfaitement graissée, le frottement (contrairement à l’opinion admise) est indépendant de la hauteur du rebord et est en rapport simple avec la pression de l’eau et le diamètre du piston. Si ou désigne par P la charge du piston de la presse, par D le diamètre de ce piston et par F le frottement, on a:
Pour un cuir neuf, la valeur du frottement est uue fois et demie environ celle que donne cette formule. Si, au lieu de P, ou
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introduit la pression p de l'eau par milliin. carré, la relation précédente devient:
Exemple. Pour un jnston de jrressc de 10mm de diamètre, la formule (269) donne, jxrnr la perte due au frottement , ou 10 p " „ de la charge totale ; pour un diamètre de piston de 000 mm, cette perte n'est plus que de 0,00167 ou •/« p %• Si on suppose, par exemple, que la pression de T eau soit de 300 atmosplières , ou de 3V par millim. carré, la résistance corres-
pondant au frottement est, d'après la formule (370), F = ^ 600-3 — 1414k ;
la pression P exercée sur le piston est elle -même: P *■» 3 ■ -j • 600‘ = 3-282743 = 848229k.
Pistons à vapenr.
De tous les pistons les plus importants sont ceux dont on se sert dans les machines à vapeur. Pour les machines à basse pression, on emploie encore assez fréquemment des pistons à garniture de chanvre; mais, pour les machines à haute pression, on a recours aux garnitures métalliques , qui se composent d’anneaux ou de segments, appliqués par des ressorts contre les parois du cylindre et, de plus, fortement pressés contre ces parois par la pression même de la vapeur; dans un certain nombre de cas, on arrive à un résultat très - satisfaisant en faisant usage d’une garniture mixte , dans laquelle les anneaux métalliques se trouvent pressés par une garniture de chanvre, remplaçant les ressorts.
Le module que nous adopterous pour les dimensions des pistons est le même que celui du paragraphe précédent:
VD
D désignant le diamètre du piston.
Fig. 687. Piston à garniture de chanvre, en forme de boite creuse en fonte, disposé suivant le système de construction de l’cnn; le serrage de la garniture s’effectue au moyen d’un couvercle annulaire mobile; les boulons, sur lesquels on agit, pour produire cet effet, s’engagent dans des écrous fixes en bronze. Dans le cas de grands diamètres, le corps du pistou présente, vers le centre, un certain bombement, qu’on détermine
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en prenant, pour la hauteur au milieu, 6 s -f -- et, pour celle
des bords, 7,8 s; dans le cas où cette dernière valeur se trouve supérieure à la précédente, on doit l'adopter également pour la hauteur au centre et il n’y a plus alors de bombement.
Fig. 687.
Exemple. Pour un pistou à garniture de chanvre, dont le diamètre D — 600 m”, on a s ■= 17. L'épaisseur de la garniture est, par suite, de 1,8 -17 = 31 et sa hauteur, près des bords , de 7,8 ■ 17 = 183 mm ; la
hauteur i lu jtiston , près du moyen, a pour valeur 6-17 -f- ^ =■ 162""“, qui est notablement supérieure à la hauteur jirécédenlr.
La fig. 688 représente un piston métallique (de Krauss), qui donne de très -bons résultats. La garniture est formée de cîeux anneaux, coupés obliquement, en acier recouvert de métal blanc. Si l’on veut faire disparaître le défaut d’étancbéïté, qui
Realeaax, le Constructeur.
Fig. 688.
correspond à la coupure de chaque anneau, on peut recourir à l’un quelconque des dispositifs de la fig. 689. Les différentes
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pièces rapportées doivent s’ajuster rigoureusement sur les entailles correspondantes de l’anneau; il doit en être de même pour le premier mode de fermeture, qui est à simple recouvrement.
Fig. (>H9.
Il est extrêmement, important d'employer, pour les anneaux, un métal plus mou que eelui du cylindre, afin que l'usure se produise principalement sur ces anneaux, qui sont beaucoup plus faciles il remplacer. A ce point de vue , les anneaux entièrement en bronze sont d’un emploi avantageux; le fer et l’acier, au contraire , sont peu satisfaisants ; on obtient d’assez bons résultats avec des anneaux en fonte très -douce, surtout lorsque la fonte des parois du cylindre présente suffisamment de dureté.
Fig. 690. Piston de Kamsbotton. La garniture de ce piston, qui a pour lui la sanction d’une longue expérience, se compose de trois anneaux en acier, ou mieux en laiton, dont la section est un carre de 6""" de côté. La fig. 691 représente ce qu’on appelle le piston Snédois. Les anneaux, dont la jonction est à recouvrement, comme dans le premier dispositif de la tig. 689, sont eu fonte bien homogène, en bronze élastique ou encore (ce qui est moins bon) en fer; ces anneaux reçoivent
Fig. 690.
Fig. 091.
une courbure telle qu’ils puissent s’appliquer exactement dans les rainures pratiquées sur le corps du piston.
On rencontre de nombreuses applications de cette dernière disposition, avec anneaux en fer, dans les machines de bateaux
ewïCja
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en Suède (Karlssunder) et dans les chemins de fer français. Dans ces derniers temps, le piston suédois a été également appliqué avec snceès aux pompes à air.
La tig. 692 représente un pistou suédois pour machine fixe, emprunté à une grande machine soufflante, d’une construction très - remarquable (EgestorfiF). Le corps du piston a la forme d’une boite creuse, comme celui de la fig. 687; sur la figure en plan se trouvent indiqués les trous ronds , qui servent au dégagement du noyau, lorsque la pièce est fondue. La garniture se compose d’anneaux en fonte, qui s'assemblent à recouvrement, comme dans la premier dispositif de la fig. 689 , et dont la position est assurée par de petits tenons. Le mode de fixation du moyeu du piston mérite d’attirer l’attention; la clavette transversale est maintenue par une seconde clavette, qui est ellemême munie d’un boulon de sûreté.
Fig. 692.
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La fig. 693 représente un piston, à garniture mixte, applicable à une machine k simple effet. La garniture en chanvre, tassée derrière les anneaux métalliques, assure une étanchéïté satisfaisante, car on peut lui donner une assez grande résistance, tout en lui conservant suffisamment d’élasticité. Ce mode de garniture, qui fournit des résultats très - satisfaisants dans les machines de mines, pourrait être substitué avec avantage, dans les machines de bateaux, aux garnitures entièrement métalliques,
• Fig. 69:i.
qui sont exposées il des détériorations assez rapides, par suite des vibrations que tendent à imprimer au piston les mouvements d’oscillation du navire, lorsqu’ils arrivent à être très - prononcés.
Pistons de pompes.
Pour les pistons de pompes, les garnitures en cuir peuvent être employées avec avantage, tant que la température du fluide, sur lequel on doit agir, ne dépasse pas 30°; pour les températures plus élevées, on a recours ordinairement aux garnitures de chanvre; ainsi, par exemple, ce sont celles qu’on emploie le plus souvent pour les pompes d’alimentation des chaudières k vapeur, ainsi que pour les pompes à air des machines à condensation et des appareils de cuite des sucreries.
La fig. 694 représente un piston à disques, avec garniture en cuir embouti, et la fig. 695 un piston, avec garniture simple en cuir et double clapet, qui convient parfaitement pour les pompes de puits, auxquelles on- l’applique le plus ordinairement. La garniture de ce piston se compose de rondelles coniques de cuir et de chanvre superposées. Dans les deux pistons, la garniture se trouve appliquée contre les parois du corps de pompe
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par la pression de l’eau. Four les pompes d’épuisement des mines, lorsqu’on se trouve en présence d’eaux acides, qui attaqueraient les garnitures en cuir, on munit souvent les pistons
Fig. 694. Fig. 696.
d’anneaux métalliques, en fonte douce; à Fahlun, en Suède, dans un cas de ce genre, on s’est décidé à employer, pour la garniture des pistons , l’écorce de bouleau , qui , après des essais multipliés, avait été reconnue comme la matière la plus convenable. Le module, correspondant aux nombres proportionnels des figures, est l’unité s de la formule (271). Dans les pompes de puits à pistons plongeurs, la garniture des stuffing - box est composée de tresses de chanvre.
Calcul des tiges de pistons.
Les tiges de pistons se font ordinairement en fer ou en acier; lorsqu’une tige de ce genre ne doit être soumise qu’à des efforts de traction, il convient de la calculer en ayant égard à la résistance d'extension, mais lorsqu’elle a à résister, en même temps, à des efforts de compression et que sa longueur est relativement considérable, elle doit être calculée comme une pièce chargée debout. Si, au contraire, la longueur est faible, il suffit d’avoir égard à la résistance de compression, qui conduit aux mêmes dimensions que la résistance à la traction. Far conséquent, les tiges qui doivent être calculées comme des pièces chargées
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debout ne peuvent jamais avoir de diamètres inférieurs à eeux qu’on déterminerait, en ayant simplement égard à la résistance de traction.
a. Calcul (F une tige (le piston, en ne tenant compte gue (le lu traction.
Si on désigne par I) le diamètre du piston et par n la pression effective, en atmosphères, la pression totale P de la
vapeur, sur le pistou, a pour expression ^ IP. Pour une tige
supposée en fer et soumise simplement à la traction, la section, au point où elle est la plus faible, ne doit pas avoir à supporter une tension supérieure à t!k. On doit donc prendre pour le diamètre t> de cette section:
on, avec une approximation suffisante:
Exemple. Pour n =■= 1, la formule ('SU) doune: ^ — 0,0816; ou a, jmt suite, pour un diamètre de piston de 500mm, 0 — . 500-0,0816 =■ 10,8 ou
llmm. La formule approximative (U7 3) donnerait: j, - *~jO(jO~ -^0,085 ou a = 42 ”“.5.
Pour une tige en acier, soumise simplement à un effort de traction, le diamètre doit être pris égal à 0,8 de celui d’une tige en fer.
Lorsque la tige d’un pistou se trouve affaiblie par un trou de clavette ou par un filetage, cet affaiblissement doit être compensé par une augmentation du diamètre. Pour ce motif, on a été conduit, dans certains cas, à adopter un renflement aux extrémités de la tige, comme, par exemple, dans les locomotives; de là la nécessité de faire le chapeau du stuffing-box en deux parties.
b. Calcul (F une tige de piston, considérée comme pièce dutrgée debout.
En conservant les notations précédentes et en désignant, de plus, par L la longueur de la tige, on doit prendre:
^ - 0,0573 J/jj y/n (274)
formule qui a servi à calculer la petite table suivante:
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Les valeurs, fournies par cette table, sont aussi bien applicables aux tiges eu acier qu’aux tiges en fer (v. le calcul des corps de bielles § 243 et le rapport des coefficients d’élasticité des deux matières, table du g 2).
Exemple. l>uns un cylindre il l'iipeur, de 400""" de diamètre et de 1000""" de course de piston, la pression effective est de 4 atmosphères ; comme
S “ ~ -A on doit prendre, d'après la table (colonne ô, ligne 3):
A — 0,138, ou d = 0,138-400 ô/”™.
Pour la clavette du piston, qui doit toujours être en acier, on détermine ses dimensions de manière à ce qu’elle ne soit soumise qu'à un effort de cisaillement de 4 à 6‘. D convient, en outre, de ne pas donner à cette clavette une largeur trop faible, afin que la pression, par unité de surface, sur le plus petit côté ne soit pas trop considérable. D'après les indications fournies par des constructions, qui ont reçu la sanction de l’expérience, cette pression, par unité de surface, varie de 5 à 6k, dans les machines fixes, et de 8 à 10 k dans les locomotives.
XXL Câbles et chaines.
Des différentes espèces de câbles et de ehalnes.
Les câbles et les chaines sont, en général, utilisés pour produire des efforts de traction, c’est-à-dire qu’on peut les considérer comme des organes ayant essentiellement pour but la
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transmission d’efforts de ce genre; on les divise en deux classes principales:
Tjes câbles et chaînes mobiles
Dans la première classe rentrent ceux de ces organes qu’on emploie pour supporter simplement des charges ou pour consolider certaines pièces, comme on en trouve de nombreux exemples dans les ponts suspendus, les ponts de bateaux, les cordages de navires, les tendeurs des cheminées en tôle, etc. Les organes de la seconde classe se rencontrent dans les moufles, les treuils, les cabestans , les grues et dans les roues de transmission à action indirecte (§ 1 53). Ces derniers organes peuvent se diviser eux mêmes en deux catégories:
a. Cables et chaînes de charge,
b. Câbles et chaînes de transmission.
Dans la pratique, ces deux variétés présentent des dispositions différentes, qui tiennent à ce que, pour les câbles et les chaines de transmission, on doit s’attacher particulièrement à empêcher l’usure et que, de plus, on doit leur donner une forme sans fin (v. ch. XI).
Pour l’exécution des câbles, on fait usage de matières fibreuses, du chanvre notamment, et de fils métalliques , surtout de fils de fer ; pour les chaines, on n’emploie guère d’autre métal que le fer. Nous sommes ainsi conduits à étudier séparément les câbles en chanvre, les câbles métalliques et les chaines.
A. Câbles en chanvre.
Câbles ronds ou cordes.
Les câbles dont l’usage est le plus répandu sont les câbles ronds à trois torons. On les fait plus ou moins serrés, suivant qu’ils doivent être principalement employés comme câbles fixes ou comme câbles mobiles; la tension qu’on peut leur faire supporter est évidemment plus faible dans le second cas que dans le premier. Si on désigne par:
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d le diamètre du cercle circonscrit aux trois torons, u le contour du câble (c’est-à-dire la longueur d’un fil embrassant ce câble),
3 le diamètre de chaque toron,
on a d’abord: il — 2,15 ô { , .
Si on désigne, en outre, par P la charge, on peut, pour les câbles lâches ou peu serrés, admettre, dans la section, une tension de 4/sk et poser, par suite:
u — 3,42 yi» • • • (276).
Pour les câbles fortement serrés, la tension peut s’élever à 2 k et on a alors:
d - yp )
« «= 2,85 yp !■ (277).
La table du § 275 donne une série de valeurs calculées d’après ces formules. Pour les câbles lâches, bien exécutés et formés de chanvre de bonne qualité , la charge de rupture est de 8 à 9", tandis qu’elle est de 12 à 13k pour les câbles très-serrés; il ne faut pas perdre de vue, d’ailleurs, que, dans le calcul de la tension, on doit prendre, pour valeur de la section du câble, la somme des sections de ses torous.
Dans le cas où il s'agit de cordes mobiles sur des poulies ou des tambours, le rayon de ces poulies ou de ces tambours ne doit jamais être inférieur à 3 ou 4 d, pour les cordes lâches, et à 6 ou Sil, pour les cordes fortement serrées; le rayon se mesure du centre du tambour au milieu de la corde. Dans les applications d’une certaine importance, comme, par exemple, dans les appareils d’extraction des mines, le rayon R n’est jamais inférieur à 25 d.
Le câbles plats en chanvre se composent de 4 à 6 câbles ronds, juxtaposés, qui doivent être calculés chacun pour une charge égale à */4 on */„ de la charge totale, en supposant, toutefois, qu’on apporte le plus grand soin dans le mode de réunion de ces câbles.
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Poids des câbles en chanvre.
Le poids G„, par mètre courant, est, en moyenne: pour les câbles peu serrés:
G„ = 0,00071 ri* (278)
pour les câbles fortement serrés:
Ce poids peut encore être représenté par une même expression pour ces deux natures de câbles (ronds ou plats, à trois ou à quatre torons):
d'ot P — 1000 G0 \
Cette dernière formule montre que le poids d’un câble, en chanvre de bonne qualité et d’une exécution soignée, peut servir à déterminer l'effort que ce câble est susceptible de supporter. Cet effort, en négligeant l’action du poids propre du câble, s’élève à 1000 fois la valeur du poids par mètre courant.
Si l’on veut tenir compte du poids propre de la partie du câble qui est verticale, ce qui, en général, n’est pas nécessaire, on doit, dans les formules (276) et (277), remplacer P par la P ’
valeur ^ , en désignant par L la longueur en mètres
de cette partie verticale.
Pour L = 1000, d devient infiniment grand, c’est-à-dire que, pour cette longueur limite, un câble ne peut supporter que son propre poids. Pour une longueur plus grande , le poids seul du câble donne lieu à une tension supérieure à la limite que nous avons admise. Pour une longueur de 5000 à 6000“, le câble arrive à se rompre sous son propre poids.
Pour un câble complètement immergé dans l’eau (câble d’ancre, ligne de sonde), les longueurs correspondant à la charge limite et à la rupture atteignent et dépassent même le double des valeurs précédentes.
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Table relative aux câbles en chanvre à trois torons.
Cable*.
Câbles lâches.
Câbles serrés.
Go
Treuils.
Appareils
d'extraction.
Exemple. Une corde de moufle doit supporter une traction de 450 k; cette corde itérant être supposée peu serrée, il convient, d'après la table (colonne 3 , ligne 5), de lui donner un diamètre d = 25 mm ; le rayon des poulies doit être au moins de 7. j"“; pour une longueur de i-50“, le poids de cette corde est de 150.0,444 — 66*,6.
Une corde fortement serrée, de 50""" de diamètre, peut être soumise à une charge de 2500 k (colonne 6, ligne 10) et son poids, par mètre courant, est de 2“, 65. Dans le cas où la partie pendante de cette corde aurait une longueur de 400m, la charge à appliquer à l'extrémité ne serait plus que de i 400 v
[l—JOÔd) ~500 = 0,6.2500 = 1500*.
CABLES MÉTALLIQUES
B. Câbles métalliques.
Câbles ronds en fils de fer.
Les câbles eu fils de fer sont le plus souvent à 36 fils et comprennent 6 torons de 6 fils chacun. Si on désigne par: d le diamètre d’un fil, i le nombre des fils,
P le charge appliquée au câble, on doit prendre:
d’oü on déduit, pour t — 36:
On a, en même temps, rf — 8d. La tension, par unité de surface, que cette charge détermine pour chaque fil, est de 9k, valeur qu’on admet fréquemment en Allemagne; en France on dépasse rarement 8". L’enroulement sur les tambours se produit exactement dans les mêmes conditions que pour les câbles de transmission; il eu résulte qu’on doit donner â ces tambours un rayon R assez considérable. Si on admet 27 k pour la' somme des tensions d'allongement et de flexion, ce qui revient à prendre 18k pour la dernière tension, la formule (160) montre que la valeur du rayon R ne doit pas être inférieure â celle que donne la relation:
qui, pour un câble de trente -six fils, donne approximativement
(1) Dans Ica machines d'extraction des mines on trouve encore tressonvent des valeurs de li (dus faibles.
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Exemple. Pour un câble d'extraction de 42 fils, destint à élever une charge de 2100*, le diamètre de cltaque fil, d'après la formule (281), doit
être «r=| Ÿ™ = l V5Ô = 2""*,65.
Pour un câble de 36 fils, soumis à la même charge , le diamètre serait,
d'après la formule (283), «J — ■ V 3100 — 2mm,86. Dans le premier cas,
le rayon du tambour d'enroulement devait être, uu moins, de 053-2,65 -=> 1470""" et, dans le second cas , de 556-2,86 == 1587""".
Câbles métalliques plats.
l’our les charges considérables on a généralement recours il l'emploi des câbles plats, qui ont l’avantage d’exiger des diamètres de tambours relativement plus petits que les câbles rouds et de s’enrouler de telle manière que lenr ligne moyenne reste toujours dans le même plan. Le plus ordinairement les câbles plats sont formés de six torons, comprenant chacun 24 fils (i = 144) et qui sont réunis ensemble, soit par d’autres fils transversaux, soit par des goupilles plates. On peut utiliser, pour le calcul de ces câbles, les formules (281) à (285). U importe de remarquer que les câbles plats d’extraction, malgré leurs avantages incontestables, ont été pendant longtemps d’un usage moins répandu que les câbles ronds, résultat qui doit être attribué au peu de solidité que présentait l’assemblage des torons dans le sens transversal.
Exemple. Pour un câble plat de 144 fils, destiné à porter une charge de 2100*, le diamètre de chaque fil, d'après la formule (281), doit être
«I = 8^^144 = d'après la formule (285), on doit prendre,
)tour le rayon du tambour: R — 555-1,43 «= 704'""'.
Poids des câbles métalliques.
Le poids (r0 , par mètre courant, d’un câble métallique, composé de i fils de fer, d’un diamètre à , est donné par l'expression :
Gf0 = 0,007 * d* (280)
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d’où on déduit, pour » — . 36:
Exemple. Le câble du paragraphe précédent, gui a 36 fils de 2mm, 86
gag t
de diamètre, a, par mètre murant, un poids de —g =* P-,04.
De même que dans les câbles en chanvre, le poids, par mètre courant, est encore proportionnel à la charge limite, ce qui donne :
On voit, d’après cela, que, pour la même longueur et la même charge, un câble métallique a un poids égal à celui d’un câble en chanvre, calculé à l’aide des formules que nous avons indiquées précédemment; par conséquent, du poids d’un câble métallique (de qualité supposée convenable), on peut aussi déduire directement la charge limite qu’il peut porter.
La longueur correspondant à cette charge est, d’après la formule (288), égale à 1000"; quanta la longueur qui correspond à la charge de rupture, elle se trouve comprise entre 5000 et 6500”. Si, dans la détermination du diamètre d’un câble métallique, on veut tenir compte du poids propre de la partie qui pend, il convient, comme précédemment, de remplacer P
par la valeur — —y- —
Pour un câble plongé dans l’eau, les longueurs correspondant à la charge limite et à la charge de rupture se trouvent légèrement augmentées, dans le rapport de 10 à 9 environ.
Exemple. l*e crible, calculé précédemment pour une charge de 2100* , étant supjyosé appliqué ri un puits de mine de 400m de profondeur , la valeur
qn" il convient cTmtrodutre, pour la charge, devient " q ~ 3500*
et le diamètre du fil doit, jxtr suite $ être notablement augmenté. Un fil de sonde ou un câble sons- marin , en fer, se romprait sous son propre poids, s'il se Ironvait à une profondeur égale à *% • 6500 ou 7200 w environ. La profondeur de 3 000™, qu’atteint, en certains points, le crible transatlantique , ne peut donc jxis encore être considérée comme offrant des dangers sérieux, au point de vue de la rupture de ce crible.
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Table relative aux câbles métalliques.
Oiiimi'tri’
Cables
ronds ;
ru; 61s
Câbles plat# à 144
Hls
il va fils
(Minfni.t !
,y mm
ni ni.
Kil.
Kil.
mm.
mm.
Kil.
Kil.
nim.
lf*î
2,ri0
Exempte. Une machine d'extraction doit élever, d'une profondeur de 150m, des charges de 600k, placées dans des caisses du pends de 9Mk; en supposant qu’on emploie, à cet effet, un câble plat de 144 fils, la valeur à
introduire, pour l'effort de traction, est o . s; ” lS'JOk ; pour
eet effort, la table indique (colonne S, ligue 3) un diamètre de fil de lmm,4 et un rayon île tambour de 777""" au minimum; lu largeur de ce câble est 6-6-1.4 = 50mm,4 et son poids de 1kr9N par mètre courant. — Dans les mimes conditions, un câble rond de 36 fils devrait «poir, d'ajrrès la table (colonne 4, ligne 9) nu diamètre de fil de 2mm,7.ï et exigerait un rayon de tambour de 17,26 c'est-à-dire que, lions ce cas, l'emploi d'un câble rond serait peu satisfaisant. Toutefois, si ou tenait à conserver la forme ronde, il conviendrait d'augmenter le nombre des fils et de le porter à 50 on 60.
C. Chaînes
l’baines «le charge.
Les chaiiies, dont se sert le constructeur de machines, se laissent diviser eu deux catégories principales: 1rs chaînes de
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charge et les chaînes de transmission. Dans la première se trouvent comprises toutes les chaines qui servent simplement à supporter ou à déplacer des charges , tandis que la seconde renferme celles qu’on emploie, pour la transmission du mouvement, dans les roues à action indirecte. Nous étudierons ici, plus particulièrement, les chaines de charge; ces organes, pour lesquels le fer est le seul métal employé, présentent une assez grande variété de formes, dont les plus importantes sont les suivantes:
1 . Tyes chaines à larges maillons (chaines allemandes), fig. 696,
2. Les chaînes à maillons étroits (chaînes anglaises), fig. 697,
Les chaines à articulations (chaines de Galle), fig. 70o
La distance de deux chaînons consécutifs, qui, sur les fig. 696 à 70u, est désignée par l, se nomme la longueur de construction du chaînon.
Fijç. 696. Fig. 697. Fig. 698.
La chaîne à larges maillons ne se distingue de la chaîne à maillons étroits que par sa plus grande longueur de construction,
Fig. 699. Fig. 700.
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qui est, en réalité, de 3,5 d au lieu de 2,6 d. Cette augmentation de dimension permet de souder un maillon, après qu’on y a introduit les deux autres , ce qu’il n’est pas possible de faire dans l’autre cas; elle a, de plus, l’avantage de donner une chaîne un peu plus légère. Les chaînes 1 et 2 sont parfois désignées, sous le nom de chaînes ouvertes, par opposition à la suivante (3), dans laquelle l’étançon remplit le vide en partie. Cette pièce accessoire a pour but, non seulement de donner plus de résistance à la chaine, mais encore d’empêcher les maillons de s’enchevêtrer, les uns dans les autres; c’est pour ce motif que la chaine à étançons se trouve fréquemment employée comme chaine d’ancre.
Les nombres proportionnels, indiqués sur les figures précédentes, fournissent, pour les maillons, des dimensions trèsconvenables, mais ils ne sont pas complètement invariables. Ainsi, par exemple, l’amirauté anglaise, pour les chaînes ouvertes et à étançons, a adopté, comme longueur de construction, l = 4 d et, comme largeur intérieure, 1,6 d, nombres qui sont tous les deux supérieurs à ceux qu’indique la fig. 696, pour la chaine à larges maillons. En France, on descend jusqu’à la longueur 2,6 d de la fig. 697, avec une largeur intérieure, qui reste au-dessous de 1,4 d- toutefois, dans la marine militaire, ou exige la longueur l = 3,25 d et la largeur 1,4 d, pour les chaînes ouvertes; pour les chaînes à étançons, les dimensions correspondantes exigées sont 3,85 d et 1,75 d (comme sur la figure). Une autre cause des variations qu’on observe tient aux irrégularités de l’exécution. Pour les grues et les autres appareils d’élévation, on doit employer, de préférence, les chaînes calibrées, qui sont établies avec une très -grande perfection. Dans ces derniers temps, la fabrication s’est particulièrement perfectionnée, au poiut de vue de la qualité des produits, par suite de l’application des chaînes à la navigation dans les rivières, qui nécessite l’emploi de maillons parfaitement calibrés et forgés avec le plus grand soin. On fait usage, dans ce cas, de chaînes ouvertes à maillons étroits. Ainsi, par exemple, dans le canal d’eau douce de Suez, la chaine de touage a, pour longueur, l = 3 d , pour largeur intérieure, 1,2 d, et, pour diamètre du fer, d = 17"“, 5; le recouvrement à la soudure est de 40 '"m, tandis que, dans la méthode suivie jusqu’ici en Angleterre, on arrive au plus à la moitié de cette longueur. De plus, la soudure est
Rouleaux, le Constructeur. 41
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faite sur le plus petit côté du chaînon , au lieu de l’être sur le grand, comme dans l’ancienne méthode. On voit, d’après cela, que le procédé de fabrication usité en France, pour les chaînes de touage, est notablement supérieur au procédé anglais. Nous devons ajouter, d’ailleurs, que le système français, dans ces derniers temps, a commencé à s’introduire en Angleterre fl).
Dans les chaînes à crochets, qui ne conviennent que pour de faibles efforts, les chaînons ne sont pas soudés, mais simplement recourbés. Les chaînes de ce genre peuvent être employées, comme organes de transmission, pour de petites forces.
Dans ces dernières années, Neustadt a utilisé, comme chaînes de charge, les chaînes à articulations, qui, jusqu'à lui, n’avaient été généralement employées que comme organes de transmission. Les chaînes de ce genre sont surtout convenables pour les grues et les appareils du même genre, parce qu’elles permettent l’usage de tambours de faibles rayons et conduisent ainsi à une réduction notable des dimensions du mécanisme de transmission.
Calcul des chaînes à maillons sondés.
Les chaînes à maillons soudés, provenant des lionnes fabriques, sont dans une situation exceptionnelle par rapport aux autres éléments de machines, en raison même de leur mode de construction ; avant d’être livrées , elles sont toujours soumises à une charge d’épreuve. 11 en résulte que, même pour les chaînes qui ne sont pas en service, on connaît par expérience les charges qu’elles peuvent snpporter. On admet que la charge d’épreuve doit être proportionnelle à la section totale des deux brins d’un maillon. Pour les chaînes ouvertes, elle est de 14“ par millim. carré et, pour les chaînes à étançons, de 17“ (en Angleterre 17“,9). En réalité, ces charges correspondent à la limite d’élasticité et, pour des charges plus considérables, il commence à se produire des allongements permanents (2). Dans la marine, les efforts réels, auxquels les chaînes se trouvent
(1) Les fabriques de Dorcmicux fils à S1 Arnaud (Nord) et de Plichon Havez à Guérigny fournissent de* chaines bien calibrées; on trouvo également des produits de ce genre très- soignés dans les usines de Hawks Crawshay et Schleiper, en Angleterre.
(2) La charge d’épreuve de lt>k, qui avait été prescrite pour les chaines de Suez, doit être, pour ce motif, considérée comme trop élevée.
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soumises, ne sont connus que d’une manière très - approximative ; dans les appareils d’élévation, au contraire, la charge est parfaitement déterminée et il convient de ne pas dépasser, autant que possible, la moitié de la charge d'épreuve.
Lu charge de rupture des chaincs précédentes a une importance encore plus considérable que la charge d’épreuve. Aussi, pour les grandes fournitures de chaînes, prescrit -on toujours un minimum pour cette charge; la vérification se fait sur un certain nombre de maillons, prélevés à cet effet. On exige ordinairement que, pour les tiges de fer, destinées à la confection des chaînons, la charge de rupture soit comprise entre 32 et 36*, parmillim. carré de la section, et que celle de la chaîne terminée soit de 23 à 26*. On attache, en outre, une grande importance à la ténacité de la matière et on exige, par exemple, qu’avant la rupture, le fer brut soit capable de prendre un allongement relatif permanent, compris entre 10 et 20 p. 100(1).
Pour les chaincs ouvertes, avec l’hypothèse d’une tension de 11*, la charge d’épreuve est donnée parla seconde des relations:
et pour les chaincs à étançona (avec une tension de 17*):
P =- 26,7 rf» | V '
C’est d’après ces formules qu’ont été calculées les charges d’épreuves de la table du § 284.
Pour les poulies et les tambours, destinés à l’enroulement des chaînes des quatre premiers genres, le rayon R, supposé mesuré de l’axe au milieu de la chaîne , doit être compris entre 10 d et 12 d. Pour recevoir convenablement les chaînons, la couronne de la ponlie est tournée et présente, soit une rainure unique, fig. 701, de telle sorte que de deux chaînons consécutifs l’un se trouve dans le plan de la poulie et l’autre dans un plan perpendiculaire, soit (d’après une disposition assez réeentc) une double rainure , fig. 702 , de manière h ce que les chaînons soient
(1) A l’usine de Guérigny, rallongement permanent doit être:
pour des tiges de 40m“ à 21"“" de diamètre .... 18 p. 100 20ram à 12““ - . ... 16
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tous inclinés de 45° sur l’uxe de la poulie. Cette nouvelle disposition à l’avantage de ne pas obliger la chaine à une flexion transversale, comme le faisait l’ancienne.
Fig. 701. Kg. 702.
La chaîne de Vaucanson, en raison de sa forme, présente une résistance extrêmement faible. Son emploi n’est admissible qu’à la condition de ne pas dépasser la charge fournie par les formules :
Cette chaîne, dont la construction est d’ailleurs très -facile, est rarement employée.
Calcul des chaînes articulées.
Les applications qu’a faites Neustadt des chaînes articulées ou de («aile sont si nombreuses et les résultats qu’elles ont donnés ont été si satisfaisants qu’elles peuvent être considérées comme un des perfectionnements les plus remarquables, apportés à la construction des grues. En France, les grues de Neustadt ont presque entièrement remplacé les anciennes, tandis qu’elles ne font que commencer à s’introduire en Allemagne, où on semble ne pas apprécier suffisamment leurs avantages, dont les principaux sont la réduction du rayon du tambour du treuil et la faible largeur de ce tambour. La diminution du rayon a naturellement pour conséquence de simplifier la transmission par engrenages, puisqu’elle permet d’adopter un rapport plus faible que dans les grues avec chaiues à maillons soudés; la faible largeur du tambour permet également de simplifier beaucoup le bâti , de telle sorte que la grue avec chaiue de Galle est beaucoup plus facile
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k établir que les anciens appareils du même genre avec chaînes k maillons soudés. Nous ne saurions donc trop appeler l’attention des ingénieurs sur les appareils de Neustadt, qui comprennent non seulement les grues de petites et de grandes dimensions, qu’il a établies pour le service des chantiers et des chemins de fer, mais encore ses puissantes machines à mâts (dont la puissance est de 50 tonnes et la hauteur de 40 mètres) (1). Les divers essais qui ont eu pour but d'utiliser les chaînes ordinaires à anneaux sur de petits tambours (recevant 6 chainons), en laissant leur extrémité libre se dérouler (comme dans l’appareil d’élévation de Bemier), ont montré que cette disposition n’était pas applicable pour de grandes charges; la chaîne éprouverait, dans ce cas, des frottements trop considérables.
La chaîne articulée, destinée à soulever une charge doit être établie absolument comme si elle devait remplir l’office de chaine de transmission. Hile s’enroule sur un pignon, dont les dents s’engagent entre les fuseaux des maillons, et elle l’abandonne après une rotation d’un demi tour environ, fig. 703. Le brin conducteur de la chaine est soumis à la traction de la charge, tandis que le brin libre, ou conduit, se trouve guidé
Fig.:703.
(1) V. Grues et appareils de levage à chaîne Galle, par Camille Ncustadt, Paris 1867, ainsi que la description d'une série d'installations d'appareils de ce genre, dans la publication industrielle ot le Génie industriel d'Armengaud.
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par une boite (en tôle ou en fonte), qui enveloppe le pignon. L’ouverture de cette boite est évasée pour faciliter l’entrée de la chaîne qui, aprèB son passage sur le pignon, s’élève dans une gaine. La détermination rigoureuse des dimensions des différentes parties de la chaine constitue un problème d’une très -grande complication, qu’on ue peut éviter qu’en ayant recours à une méthode d'approximation (1).
(1) Si od suppose la charge uniformément répartie sur tous les maillons, les actions exercées aux différents points d'un boulon ou fuseau, dans la partie droite de la chaine, peuvent être représentées graphiquement par la fig. 704; la direction de ces actions change de sens d'un maillon à l'autre.
Les dimensions, dans les chaincs établies par Neustadt, sont déterminées de manière à correspondre aux indications de ce diagramme . avec la condition que la tension @ ne soit d'ailleurs jamais supérieure à 8k. Toutefois, cetto méthode est inexacte et il convient de procéder différemment. On doit commencer par déterminer le maximum de tension des fuseaux, non dans la partie libre de la chaine, mais dans celle qui est enroulée sur le pignon , lequel fait l'office de tambour de treuil. Ce pignon porte au moins 8 dents, dont chacuno exerce, sur le corps d'un fuseau, une action qui n'est pas connue à priori. Si on suppose 5 dents en prise et si on admet, ce qui est assez plausible , que les pressions des dents croissent en progression arithmétique et qu'elles soient proportionnelles aux nombres 1, 2, 3, 4 et S, il en résulte que la charge, supportée par le corps du dernier fuseau, n’est que Vis P un V» P- Sur les tourillons ou fusées do ce meme fuseau s’exerce alors, en arrière, un effort égal à */» P et, en avant, un autre effort égal à '/« P. En partant de ces hypothèses et en admettant, de plus, une égale répartition de la charge sur les maillons, on obtient le diagramme de la fig. 705, établi à la même échelle que le précédent L'examen de ce nouveau diagramme montre que les fuseaux se trouvent soumis à des efforts à peu près doubles de ceux que donne le premier, ce qui reviendrait à dire que, dans les chaincs de Neustadt, la tension maximum est de 10k, au lien de 8k. Mais il importe de remarquer que les choses ne se passent pas exactement comme nous l’avons supposé dans ces doux tracés. Par suite de l’état complexe de la chaine, la direction de l’effort fléchissant se trouve êtro variable d’un maillon à l’autre, de telle sorte que les moments fléchissants ne sont
CALCUL DES CHAINES
Les appareils, construits par Neustadt, correspondent à des charges comprises entre 500 et 30000 k; les dimensions de ses chaines se trouvent convenablement exprimées par les formules
suivantes: 0 35
pas ceux que nous avons admis, c'est- à -dire que la force V n’est pas uniformément répartie sur les maillons. 11 parait assez vraisemblable qu'il se
Fig. 705.
produit une répartition de la charge, analogue à celle qu'indiquo la fig. XI, page 14. lies maillons intérieurs se trouvant alors plus fortement chargés que les autres, il en résulte une diminution notable du moment statique, qui tend à produire la flexion du fuseau. Les dimensions adoptées par Neustadt ont subi, d’une façon très -satisfaisante, l’épreuve de la pratique. Ses nombreuses expériences, qui lui ont toujours donné, pour la rupture, une charge quadruple ou quintuple de celle que nous avons admise dans le calcul précédent, semblent confirmer l’observation que nous venons de faire; il a constaté , en effet , que , dans ces essais , les maillons ne Be rompaient pas tous en même temps, mais seulement l’un après l’autre. 11 est probablo que la rupture se produisait d’abord pour les maillons intérieurs, puis gagnait successivement les maillons extérieurs, à mesure que leur charge augmentait. Les efforts, auxquels se trouvo soumise l'extrémité de la chaine, qui se fixe au crochet, ne présentent aucune analogie avec ceux que nous avons admis dans la fig. 705. 11 convient de renforcer cette extrémité, en donnant aux maillons une plus grande largeur et au fuseau un diamètre plus considérable
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dans ces relations, d représente l’épaisseur de la tôle des maillons, i leur nombre et d le diamètre du tourillon d’un fuseau; comme i doit être un nombre entier et pair, on prend, pour i, le nombre pair qui se rapproche le plus de la valeur fournie par l’ex-
Pre88i0D: i - ...... (294).
Le pignon doit avoir 8 dents au minimum; d’après Neustadt, ce nombre doit être légèrement angmenté pour les fortes charges; c’est ainsi qu’il prend:
3 — 8 pour P — 250 à 3000k 3=9 - P = 4000 à 20000"
3 — 10 - P — 20000" et au-delà.
Le rayon r du cercle primitif doit être déterminé de manière à ce que la corde, qui correspond à un pas, soit égale à la longeur l des maillons. C’est ce qui a lieu, si l'on fait:
D’où on déduit:
2 sin
pour 3 = 8 9 10
Iæs simples rouleaux - guides ont de 16 à 30 dents. Quant aux autres dimensions de la chaine, elles sont fournies par les nombres proportionnels de la fig. 703, lesquels sont rapportés au module d.
Exemple. Supposons qu'un ait à construire une chaine de Galle, destinée à soulever une charge P — 10000 k. La relation (294) donne:
1 . i/, y 10000 ^ 7,16; moim devrons donc prendre 8, pour le nombre des
maillons d'un fuseau, et nous aurons ensuite : il = °’-5 V-jOOOO _ 3 3 IJtl
ol
J*m, d = 4-0,57-10 — 23mm, la longueur de construction l *= 5 -f- 2,8 ■ 23 _ 70mm. la largeur des maillons b — 2,6-23 =■ 60mm, la longueur du corjis du fuseau — G 4- 1,67 -23 =» 44 mm et son diamètre d, 1J2 d ■» 1)3 ■ 23 s» 28“"", la saillie du sommet des maillons sur le tourillon du fuseau =
2 + 0,9-23 . - 23 Pour un pignon de 8 dents, le rayon r — 1,3065-70 — 91 "m.
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On trouvera, un peu plus loin, au § 285, une table, qui contient, pour une série de charges, les valeurs des différentes dimensions des chaines articulées de Ncustadt.
Poids des chaines.
La longueur S de la barre de fer rond, nécessaire pour former les maillons d’une chaine ordinaire de longueur L , est à cette grandeur L dans le rapport de la longueur s d’un maillon développé à la longueur de construction l de ce maillon, c’està-dire qu'on a:
Pour tenir compte du déchet qu’entraine le forgeage, il convient d’admettre, pour chaque maillon, une perte de longueur
égale à de telle sorte qu’avec ce déchet la longueur S
devient S,, qui est déterminée par la relation:
Il résulte de là que le poids «0, par mètre courant, s’obtient
en multipliant par ) le poids, par mètre courant, d’une barre
de fer rond de diamètre d. On a alors:
pour les chaines ouvertes à maillons étroits:
pour les chaînes ouvertes à maillons larges:
pour les chaines à étançons:
Go “ 0,0235 d* (300).
Dans ce dernier cas, pour tenir compte approximativement de l’étançon en fonte, il convient d’ajouter le poids d’un cylindre ayant pour diamètre et pour longueur cl, c’est-à-dire qu’il convient de remplacer ^ par ^ , où s désigne la longueur idéale
d’un maillon simple, qui aurait précisément un poids équivalent à celui du maillon réel avec son étançon. La table, que nous donnons ci- après, renferme les valeurs fournies par ces formules.
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Pour les chaines, comme pour les câbles, il existe un rapport constaut entre le poids, par mètre courant, d’une chaine et la charge qu’on peut lui faire supporter. Dans la table cidessous, Le désigne la longueur correspondant à la charge limite d’une chaine et L, la longueur de rupture; S est le maximum de tension, dans la scetion la plus exposée, pour la charge limite, Br la tension qui se produit dans cette même section, lorsqu’il y a rupture.
Désignation des chaînes.
G„ | Lc
1' Mètr.
Br
Lr
Mètr.
Chaine à maillons larges
Chaine à maillons étroits
Chaîne à étanyons ....
Chaine à nœuds
Chaîne do Vaucanson . .
Chaine de Galle
— 3, 58 Uî 8,0
Do ces nombres se déduisent très - nettement les valeurs relatives des différentes chaines, jusqu’aux limites que permet l’emploi du fer. Les longueurs de rupture de toutes ces chaines, comme on le voit, ne sont pas très - considérables. Aussi, dans les grandes profondeurs de l’océan atlantique (3000 à 4000”), le poids propre des chaines d’ancres peut facilement amener leur rupture, puisque, dans l’eau, les longueurs de rupture sont très -peu supérieures à celles du tableau (dans le rapport % environ).
Pour les chaines articulées, la longueur correspondant à la charge limite est relativement très -faible; toutefois, l’emploi de ces chaines est très - admissible pour les grues et les treuils, puisque, dans ce cas, on n’a que des longueurs insignifiantes.
D’une manière générale, il résulte de la formule (296) (pie, pour une chaîne, le rapport entre la charge et le poids propre est d'autant ; ’.’.s avantageux que les maillons sont plus longs par rapport au diamètre du fer dont ils sont formés; il en résulte que, pour les chaînes verticales, il est avantageux de les composer de tiges forgées à oreilles ou disposées en forme d’anneaux très -allongés (v. § 286).
(1) Ce nombre n’est qu'une vu leur moyenne, puisqu'on raison de la constante qui entre dans l’expression de la longueur de construction , le rapport -T- n'est pas constant.
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Table relative aux chaînes ordinaires à maillons soudés.
Chaînes ouvertes.
G'haines à étançons.
Charge
d'épreuvo
Go
maillons
étroits
Go
maillons
larges
Charge
d'épreuve
1er Exemple. Ainsi que nous V avons fait remarquer précédemment, la charge normale, pour les chaînes à maillons soudés, employées dans les grues, ne doit pas déliasser notablement la moitié de la charge d'épreuve. Si une chaîne de ce genre, à maillons ouverts, doit être établie pour une charge 1‘ = 10000k, on cherche, dans la table, le nombre qui se rapproche le plus de celte valeur et on trouve, pour le diamètre correspondant, d — ,ï0,nl". Si on voulait admettre i>our la charge normale les */4 de la charge d'épreuve, il faudrait chercher le diamètre corresi>ondant à • 10000 et on trouverait
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alors d — 24'““'. Avec ««< chair*? à élançons, en admettant, ranime charge normale, la moitié seulement de la ctuirge d'épreuve, le diamètre corresjrondant i P=* 10000 k serait d = 2H mm (cal. 5, ligne 10).
Sur les vaisseaux, les cliaines d’ancres viennent se loger dans des caisses spéciales. L’espace , en mètres cubes , qu’occupe une chaîne A étançons, d’un poids G, est égal à 0,00043 G, si elle est rangée avec soin et A 0,00045 G, d;uis le cas contraire.
2* Exemple. Si la chaîne précédente à étançons a une longueur de 200m, son poids est 200-18,42 — 3084*; si elle est rangée sans soin, elle occupe un espace de 0.00045-36H4 = lm-c 00.
Table relative aux ehaines articulées, d’après Xenstadt.
Charge V
Nombre
des
plaques >
Epaisseur
des
plaques d
Largeur
des
plaques b
Diamètre
des
tourillons d
Longueur de construction /
SI
Les valeurs que contient cette table ne sont pas établies d’après les charges d’épreuve, mais d’après celles qu’on peut admettre comme charges normales; elles n’ont pas été calculées par nos formules et reproduisent directement les données indiquées par l’ingénieur Ncustadt; toutefois, ces valeurs présentent une concordance assez satisfaisante avec, celles qu’on déduirait de nos formules, ainsi d’ailleurs qu’on peut le vérifier en comparant les
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dimensions fournies par la table, pour une charge de 10000“, avec celles que nous avons obtenues dans l’exemple du § 282. Les tôles, employées pour les maillons, sont des tôles au bois d’Audincourt , de première qualité; les tourillons doivent être assez longs pour qu’on puisse les river facilement à l’extrémité. Ou peut se guider, à ce sujet, sur les indications de la fig. 703, qui a été établie exactement d’après les prescriptions de Neustadt.
XXII. Assemblages de câbles et de chaînes
Organes d'assemblages pour les chaînes fixes et mobiles.
Les chaines fixes, utilisées comme tendeurs dans les constructions, comme amarres de vaisseaux, comme ancrages permanents dans les ponts de bateaux et les ponts suspendus, etc. sont généralement formées de maillons très - allongés , qui permettent de réduire, dans une certaine mesure, les dépenses de matière et de main d’œuvre. Pour réunir différents brins d’une chaîne de ce genre, on fait usage d’une pièce :i deux branches, en forme de fourchette, qui se ferme au moyen d’un boulon. La fig. 706 représente la disposition, adoptée par l’amirauté anglaise, pour les chaînes de rives. La longueur de construction l des maillons est toujours de V, brasse ou de 914“", quelle que soit d’ailleurs la grandeur de la section du fer dont ils sont composés. La longueur de chacun des brins de chaines est de 10 brasses ou de 20 maillons; les boulons des pièces d’assemblage des différents brins, ainsi que leurs goupilles, sont en acier étamé. La section du fer des maillons est un carré, à arêtes légèrement arrondies. Les nombres proportionnels de la figure sont tous rapportés à la longueur du côté de ce carré. La fig. 7o7 représente une autre disposition de chaîne, avec maillons à longues tiges. Pour rendre ces chaînes plus mobiles, les différents maillons à tiges, dont la longueur de construction atteint, dans certains cas, 1", 50, sont réunis, deux à deux, par un chaînon Ovale ordinaire; souvent aussi on intercale trois de ces chaînons entre deux tiges. Lu pièce d’assemblage de ces chaines est
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fermée par un boulon fileté’ordinaire. Les nombres proportionnels, inscrits sur la figure, montrent que la tension, dans la partie droite des grands maillons, est supposée le double de celle de chacune des branches des chaînons ovales, ce qui paraît d’ailleurs assez rationnel.
Fig. 706. Fig. 707.
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Duns les chaînes à étançons, ou emploie également, comme moyen d’assemblage, le dispositif de la fig. 7O0. Les chaînes à étançons, établies suivant les prescriptions de l’amirauté anglaise, ont toujours une longueur de j,’ig. 708.
12 brasses •/* ou de 22'“, 85 et se terminent, à une extrémité, comme l'indique la fig.
708. Entre la pièce d’assemblage et la chaîne proprement dite est toujours interjmsé un chaînon ordinaire, sans étau (.on, dans lequel peut s’introduire l’une des branches de cette pièce. Le diamètre du fer de 1 ce chainon est égal à celui du fer des maillons de la chaîne multiplié par 1,2. Le boulon, qui a une section ovale, est en acier étamé, de même «pie sa goupille ; cette dernière pièce a une longueur un peu plus faible que le trou correspondant, de manière à ce qu’on puisse assurer sa position au moyen de petits tampons de plomb, chassés fortement aux deux extrémités. Lorsque la chaîne doit être reliée à un maillon de plus fort diamètre, à un anneau d’ancre, par exemple, il convient d’augmenter, en conséquence, les dimensions de la pièce d’assemblage. Pour une grue de quai ordinaire, une longueur de cliaiue de 12 brasses '/, (22", 85) est toujours suffisante et, dans ce cas, il n’est pas nécessaire de recourir à un assemblage.
Lorsqu'une chaîne d'une très -grande longueur doit passer sur un tambour mobile, comme c’est le cas, par exemple, pour uue chaîne de touage, le dispositif précédent ne convient plus pour l’assemblage des différents brins de chaînes. Dans ce cas, on doit, autant que possible, éviter d'employer tout dispositif d’assemblage , dont la forme serait notablement différente de celle des maillons de la chaîne, car il se produirait forcément des chocs au passage de chaque pièce de ce genre sur le tambour. Pour ces chaînes spéciales, on a toujours recours à un accouplement articulé, en acier fondu, qui, à l'extérieur, présente com-
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plètement la forme d’un maillon ordinaire, mais qui, en réalité, se compose de deux parties égales, qui, d’un côté, sont reliées par une articulation, tandis qu'à l’autre, elles sont fermées au moyeu d’une goupille en acier, après qu’on y a introduit les Fig. 709. deux maillons extrêmes des
brins des chaînes qu’il s’agit de réunir.
Pour assembler une ehaine avec deux autres plus faibles, on peut utiliser avec avantage le maillon double, représenté par la tig. 709, qui, en raison de sa forme ramassée, est préférable à un anneau rond.
Afin de faciliter 1’opératiou de la soudure, les trois maillons qui viennent s’assembler sur la pièce jumelle doivent avoir des longueurs supérieures à celles des maillons normaux.
11 est souvent nécessaire de donner à un brin de chaîne la possibilité de tourner autour de son axe. Dans ce cas, on peut employer le mode d’as- 8cmblagc à maillon tournant, que la fig. 710 représente tel qu’on le construit normalement, en Angleterre, pour les chaînes à é tançons. A ce chaînon
viennent se fixer deux maillons ouverts d’une assez grande longueur, qui terminent les deux parties qu’il s’agit de réunir et dont les autres maillonB sont formés de fer rond, ayant pour diamètre le module des nombres proportionnels inscrits sur la figure. Il est évident que, pour présenter une rési-
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stance suffisante, un semblable dispositif exige un travail de forge extrêmement soigné.
La fig. 711 représente un anneau tournant, de grandes dimensions, pour les chaînes de rives, dont le mode de construction est indiqué par la fig. 7oG.
Fig. 711.
La partie inférieure peut recevoir deux maillons ou deux boulons de pièces d’assemblage de ces chaînes, tandis que l’anneau lui -même peut en recevoir jusqu'il trois. Le module, pour les nombres proportionnels, est le diamètre du fer des maillons des deux chaînes, que cet organe est supposé réunir.
Crochets de câbles et de clinlnes.
Les crochets sont les organes intermédiaires qu’on emploie pour suspendre les charges aux câbles, aux moufles et aux chaînes.
Rouleaux, le Couitructeur. 42
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La construction d’un crochet exige d'autant plus d’attention qu’on est exposé, dans ce cas, à d'assez graves erreurs, lorsqu’on veut évaluer, au sentiment, la limite de charge admissible. Les crochets exigent des dimensions relativement considérables, en raison des différents genres d’actions, auxquels ils se trouvent soumis. Il ne faut d’ailleurs pas oublier que la rupture d’un crochet peut entraîner de graves accidents (l) et, à ce point de vue, on ne saurait être trop prudent.
Les deux figures suivantes représentent deux crochets simples. Dans la fig. 712, c’est une partie filetée qui supporte le crochet et, par suite, la charge; le diamètre du noyau du filet peut être déterminé par la formule (32), c’est-à-dire qu’on peut prendre:
rf, = 0,67 VP (301)
en désignant par P la charge suspendue au crochet. Cette formule correspond à l’hypothèse d’un effort de traction de 2k,8, par unité de surface, sur le noyau du filet; mais il ne faut pas
(1) Dana son traité. Crânes and tnachinery, Glynn fait remarquer avec raison que, de toutes leB ruptures d'organes d'une grue, cello du crochet est de beaucoup la plus dangereuse et quo c’est à elle que correspond le plus grand nombre de morts ou de blessures.
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perdre de vne que, dans le cas où la charge agit un peu obliquement, cet effort peut facilement atteindre une valeur quintuple (§ 18). Toutes les dimensions du crochet sont rapportées au diamètre dl} déterminé par la formule (301). Si on désigne par w le diamètre intérieur du crochet et par h la plus grande des dimensions transversales du corps de ce crochet, l’autre dimension doit être prise égale à % h-, en tenant compte de la résistance composée (v. § 16, cas n° I) et en admettant 10" pour le maximum de tension dans la gorge du crochet, on trouve alors:
Dans la section diamétralement opposée à celle qui a pour
hauteur h, le diamètre est égal à ~ et, par suite, le cercle qui
détermine le profil extérieur de la partie principale du crochet a pour diamètre D = w + 1,5 h. Ces différentes relations conduisent à la série des valeurs suivantes:
ÿp " 1,19
Le plus ordinairement on prend -j- =1. Dans la fig. 713,
la pièce tournante du crochet est réunie à la chaîne par un maillon à boulon, analogue à ceux des fig. 706 et 708. Le meilleur moyen de fixation de ce boulon, pour les grues, consiste en une clavette fendue, qui permet, à l’occasion, de changer facilement la pièce de suspension et de remplacer, par exemple, un crochet simple par un crochet double.
Dans les grues de quais, on a souvent l’habitude de disposer directement sur le crochet un poids assez lourd, pour équilibrer le poids de la chaîne, qui se déroule en grimpant dans l’intérieur de la flèche, et pour surmonter les résistances dues aux frottements du tambour, dans le mouvement de descente de la chaîne; il est évident qu'on doit alors adopter une forme et
GGO
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des dimensions spéciales pour la pièce de suspension. On peut voir, sur la fig. 714, une disposition de ce genre, pour un crochet double. Le crochet double, qu’on désigne aussi sous le nom de tête de bélier, doit être considéré comme se composant de deux
Fig. 714.
crochets simples; toutefois, comme la charge se trouve appliquée, dans ce cas, suivant l’axe de symétrie des deux crochets, la partie verticale n’a plus besoin d’être renilée comme dans le crochet simple. Les dimensions te, h et D sont rapportées an module 0,7 rf, ; les autres dimensions, rapportées à d,, sont indiquées sur la figure.
Exemple. Pour un crochet simple, dont la forme est celle de la fig. 7 12, la charge s'élève à 2000*; d'après la formule (SOI), le noyau de la jiartie filetée doit avoir pour diamètre : d, - 0,67 y/ i'= 0,07 ■44,7 — 30'™.
St on suppose , de plus , qu'on fusse ^ =■ 1, la table précédente donnera :
h = 10 = 1, 93-30 = 59mm, V — 4J88-30 «= 14timm, ^ «— 29mm. Pour u«
crochet double, le module serait, dans ces conditions, 0,7-30 = 21ma et, en supposant encore /» ■= ir, on trouverait: h = to — 1,95-21 = 41 "“a, D =
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Dans les chaînes articulées, l’établissement des crochets simples et doubles ne présente aucune difficulté; seulement, dans ce cas, ainsi que nous l’avons fait dans la fig. 714, il convient de munir ces crochets d'une partie tournante, dont l’extrémité soit susceptible de recevoir un boulon transversal; ce boulon s’assemble directement avec la chaîne, ou sert comme axe de poulie.
Boites de câbles. Tampons de câbles.
Pour relier un câble rond en fils en fer avec des pièces métalliques rigides, on engage son extrémité dans une boite ou tube en fer, dont la longueur est dix à douze fois le diamètre de ce câble et qui présente un léger évasement conique à l’extrémité opposée. Lorsque les fils ont dépassé cette extrémité, on les replie à 180° sur une faible longueur; si on fait alors mouvoir le câble en sens inverse, comme son diamètre se trouve notablement augmenté par tous ces nœuds, il ne peut pas dépasser la partie évasée de la boite et, en coulant du zinc fondu dans les interstices qui subsistent encore, on obtient une liaison intime du câble avec l’intérieur de cette boite. Extérieurement, la Imite d’un câble est disposée de manière à pouvoir sc relier facilement à d’autres parties métalliques, d’un plus grand diamètre, (elle peut être, par exemple, filetée ou munie de brides); il convient, dès lors, de traiter cette pièce comme l’extrémité d’une tige en fer.
Les câbles métalliques plats sont munis de boites, dont la section intérieure est un rectangle, arrondi sur ses petits côtés; ils peuvent encore être serrés entre deux plaques en fer, qu’on peut réunir par des boulons, après avoir replié les extrémités de tous les fils, comme nous venons de l’indiquer.
Dans les machines d’extraction des mines, on a à relier le câble proprement dit aux chaînes (le plus souvent au nombre de quatre), qui soutiennent la benne d’extraction. Comme, dans ce cas, à certains moments, la benne chargée, ou même vide, peut se trouver lancée et donner lieu, par suite, à des chocs assez violents sur le câble, on a généralement l’habitude d’interposer un tampon entre le câble et les chaînes. Ce tampon sc
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compose essentiellement d’un ou de deux ressorts coniques en acier (v. N* 12, page 62), qui transmettent au câble la traction ' des chaînes et agissent comme les tampons de wagons des chemins de fer. L’emploi de ces tampons réduit très - notablement l’usure des câbles d’extraction et, à ce point de vue, on ne saurait trop le recommander.
TABLES ET FORMULES MATHÉMATIQUES
Courbes, Surfaces cl Volumes.
Les tables que nous reproduisons ci -après donnent, rassemblées sous une forme assez commode, les propriétés géométriques et mécaniques de la série des courbes usuelles, qui présentent le plus d’intérêt pour le eoustructcur de machines; ces tables fournissent, en même temps, les expressions des surfaces limitées par ces courbes et celles des volumes simples qu’elles engendrent. Les notations inscrites sur les ligures sont, eu général, suffisantes, pour faire comprendre les formules; toutefois, nous eroyons devoir ajouter ici quelques explications, relatives à la signification de ces formules.
Dans la rectification des courbes, s est la longueur de la partie de courbe, comprise entre le point choisi comme origine et le point xy, <p est l’angle correspondant, S la longueur totale de la courbe.
Pour les moments d’inertie, la densité a été supposée égale à 1 , afin de ne pas multiplier inutilement le nombre des lettres. Le moment d’inertie d’une surface est équatorial ou polaire, suivant l'axe par rapport auquel sont pris les moments. Cet axe est dit équatorial, quand il est situé dans le plan de la surface, et polaire, lorsqu’il est perpendiculaire à ce même plan.
COUKIiEM, SllKKAUES ET VOLUMES.
Tout axe de la première espèce, qui passe par le centre de gravité de la surface, est plus spécialement un axe d’équateur; de même, on donne le nom d’axe de pôle à l'axo polaire qui passe par ce même centre de gravité. On voit, d’après cela, qu’une surface n’a qu’un seul axe de pôle, tandis qu’elle a une infinité d’axes d'équateur.
On obtient le moment d’inertie polaire Jr d’une surface, en faisant la somme de^deux moments d’inertie équatoriaux J.n et Jw dont les axes se rencontrent à angle droit sur l’axe polaire :
Le moment d’inertie J’ d’une surface par rapport à un axe, situé à une distance a du centre do gravité S de cette surface, peut se déduire du moment d’inertie J par rapport à l’axe parallèle, mené par S, et est représenté, dans ce cas, par l’expression :
F désignant la mesure de la surface. Cette relation est également applicable à un volume, à la condition de remplacer F par la masse du corps.
Pour les volumes, on peut admettre une division entièrement analogue à la précédente. Dans chacun des corps, que nous donnons ci -après, on peut considérer, comme axe de pôle, l’un des axes principaux passant par les centres de gravité de tontes les sections qui lui sont normales et, comme section d’équateur, la section menée, normalement à cet axe, par le centre de gravité du corps; on peut donc diviser, ici encore, les moments d’inertie en équatoriaux et polaires, suivant la position de leurs axes par rapport à la section équatoriale. Dans tous les exemples que nous donnons pour les volumes, les axes sont toujours, en réalité, des axes d’équateur et de pôle.
Pour un prisme droit, dont la demi -hauteur est l et dont la base a pour moment d’inertie polaire ip, le moment d’inertie polaire est:
J, — 2 liy . . (305)
et le moment d’inertie par rapport à un axe d’équateur:
en désignant par f la mesure de la surface de la section et par »„ le moment d’inertie équatorial de cette surface par rapport au même axe que J
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Les centres de gravita et les moments d’inertie, pour les surfaces de formes irrégulières, peuvent, dans un grand nombre de cas, se déterminer facilement et très -exactement, à l’aide de la méthode graphique. I*e procédé à suivre peut se déduire de la solution des problèmes que nous avons traités au chap. V’ et consiste, en réalité, dans l’emploi répété du polygone des forces et du polygone funiculaire.
COURBES CYCLOIDAUES ET SPIRALES. (5G
Rectification.
Rayon de courbure.
Observations.
(l-co»f)
. Sr-
fi+r
= 4r R ^1-co* R-r
(l — cos )
tll
+ g io<7. ««<- (ai -f- y 1 -f- aj*),
log. naf. a
4 r *in ■
r' est le rayon pour le point décrivant. Si r' — r, comme nous l’avons supposé ici dans les expressions de la rectification et de la courbure, les équations donnent la cycloïde, l’épicyclolde , l’hypocycloîde et la pérycyeloïde ordinaires. De même, dans les équations de la développante de cercle, R désigne la distance du point décrivant au centre O du cercle fixe, pour U — 0; pour R = i, on obtient la développante de cercle ordinaire.
Rit.
;i — r y1 1 -f- {log. nat. a)* = tin « ’
où cotg. « «=* log nat. a
Dans la spirale logarithmique, la tangente, : en un point quelconque | P, forme avec le rayon vecteur OP un angle constant », qui est donné par la relation:
cotg. n — log. nat. a.
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Forme.
Mesure de la surface.
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XVI. Portion d circulai
— br/î.
Triangle. XIX. Ellipse. XV111. Parabole. XVII. Segment de cercle.
SURFACES
SURFACES
Cylindre. „ . ^7*. I n . . | D . XXII. XXI. Prisme triangulaire.
J Prisme a six faces. . Prisme rhomboïdal. i Prisme rectangulaire.
VOLUMES
Forme.
Expression de la surface.
Surface latérale:
Surface «l'une base:
bji 2 ‘
Surface latérale: F , = 4 l (6 -j- A).
Surface d'une base: Ft = 6 A.
Surface latérale:
F, - 8l|Wx Surface d'une base: F, * bh.
Surface latérale: Ft -» 12 Ir.
Surface d'une base:
F, = f-r« VF— 2,598 r».
Surface latérale: Ft = 4 Irn.
Surface d’une base: F, — r’ n.
VOLUMES
Mesure du volume.
Moment d'inertie.
V — hhl.
Pour Taxe d'équateur Q Q :
y r?4 , A4] bhP , blh*
- *. [-g 4-jgj =-g- + -w.
Pour l'axe de pôle PP:
JT - l [ Va' + -5 («3 + f (2 [«*+ ®*]— 6*) j •
V — 2 bhl ^ ^ .
Pour l'axe d’équateur Q Ç :
Pour l'axe do pôle PP:
ni
Jp “ 12 (** + 6*).
F~ 2bhL
Pour l'axe d’équateur QÇ:
, (li A’\
Pour l'axe de pôle PP:
T lh% _L
V y3 =5,196 Ir*.
Pour les axes d’équateur ^ ^ et ^>t Q, : P 5 \
Jq = Jqi = m ( 3 + "24 r 7 '
Pour l’axe de pôle PP:
Pour l’axe d'équateur ÇÇ:
2 nfr*.
Pour l’axe de pôle .PP: Jp — m rs
VOLUMES
Surface latérale
Surface de la liaso
Surface latérale
Surface de la base
Surface lui ••raie:
/•’, t » 1 lr, | r2)
Surface d’une base:
4 n rbl
il n[r,‘ -r**)
Surface d'une bafle: 1
Expression de la surface.
Mesure du volume
VOLUMES
VOLUMES
VOLUMES
Position du centre de gravité.
Moment d'inertie.
Pour l’aie do pôle PP; T 8 r,*— r4*
JP — Î5»»ri»_r<»-
Milieu de la ligure.
Pour l'aie d'équateur QQ:
Ji — y »l »■*•
Pour l’axe de pôle PP:
JP = ^(3(8 — ft‘).
* — 4 S r — h ' Pour la zâne seulement:
Pour l’axe de pôle PP:
Jr - » [r*-TT*+
Milieu île la figure.
Pour l'axe d'équateur ÇÇ qui coïncide avec o:
Pour l'axe d’équateur QQ:
Pour l’axe do pôle PP:
“ "sr y*
TABI.ES mathématiques.
Lignes trigonométriques.
La table suivante contient, sous la forme ordinaire, les sinus, cosinus, tangentes et cotangentes des angles de 0° à 90°, de 10 en 10 minutes; elle donne, de plus, les longueurs d'arcs (pour le rayon l). Pour faciliter la détermination des longueurs d’arcs correspondant à de grands angles, ou a indiqué, à la partie inférieure de chaque page, les longueurs de plusieurs arcs, qui sont d’un usage fréquent et qui correspondent, les uns à des angles extrêmement faibles, les autres à des angles supérieurs à 90°. Les nombres intercalés sont les différences pour les parties correspondantes de la table.
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Angle
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Angle
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Angle
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ERRATA
Page 15, ligne 3, colonne 1, au lieu de jj, lire
- 19, - 5, - 2, - — 0,118 6», lire — 0,1186».
- 48, N° 4, colonne 3, au lieu de P = n' lire P =»
- 49, n“ 14, ligne 3, colonne 1, au lieu de 28, lire 23.
- 146, ligne 5 du § 57, an lien de circonscrit, lire inscrit.
- 166. Dans le 8 66 remplacer partout renforcé par élargi et substituer
aux six premières lignes les suivantes: „Dans un grand nombre de cas il arrirc que, par suite de circonstances particulières, le diamètre d’une vis se trouve être bien supérieur à celui que donnerait la formule (32) pour la vis normale, soumise à la même charge; c'est ce qui a lieu, par exemple, pour certains stufhng- box (6g. 684, page 620) et pour oertains assemblages de tuyaux (Hg. 630, p. 595).
- 198. Dans le § 82, remplacer partout renforcé par élargi.
- 199, ligne 28, au lieu de fonte, lire acier.
- 250, Exemple 3*, ligne 1, au lieu de moulin, lire laminoir.
- - - 2, - meules, - cylindres.
- - - - 8, 100”, lire 100®”.
- 356. ligne 5, au lieu de § 115, lire 8 155.
- 372. A la suite de la dernière ligne ajouter: V Note sur les trans-
missions de mouvement à l’aide de courroies par M. Kretz (Annales des MineB. 1862).
- 398, ligne 7, au lieu de 8 174, lire § 173.
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